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Da odgovorimo na potrebo po novi turbini nižjih specifičnih hitrosti, ki bo ohranjala 
prednosti Saxo turbin, smo izdelali novo enojno regulirano vertikalno cevno turbino, ki z 
diagonalnim gonilnikom omogoča nižjo specifično hitrost. Zaradi stroškov in časa 
potrebnega za izvajanje eksperimentalnega preizkušanja vodnih turbin, smo izvedli 
numerične simulacije za vrednotenje delovanja nove turbine. Na podlagi računalniške 
dinamike tekočin, so bile izvedene simulacije za različne obratovalne točke nove turbine. Pri 
izvajanju simulacij smo upoštevali predpostavke za nestisljiv enofazni tok. Predstavljene in 
razložene so uporabljene vodilne enačbe, z izbranim turbulentnim modelom SST. Iz 
simuliranih obratovalnih točk, je bil modeliran školjčni diagram, ki ima v primerjavi s Saxo 
turbino zaradi enojne regulacije manjše delovno območje optimalnega izkoristka. Nova 
konfiguracija doseže cilj nižjih specifičnih hitrosti, na področju med Francisovimi in 
diagonalnimi tipi turbin. S podrobnejšo analizo treh obratovalnih točk, smo predstavili 
kavitacijske, in tokovne razmere po turbini. Na področju delnih obremenitev, pride do pojava 
medlopatične vrtinčne kavitacije in opletajočega kavitacijskega vrtinca v sesalni cevi. 
Opazovani pojavi so primerljivi s tistimi v Francisovih turbinah. 
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Abstract 
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Modelling of pipe turbine with a diagonal runner using computer fluid 
dynamics  
 
 
Žiga Rosec 
 
 
Key words:   water turbines 
 computational fluid dynamics 
 Navier-Stokes equations 
 turbulent model SST 
 hill chart 
 specific speed 
 
 
To answer the need for a new water turbine, with lower specific speeds, that would maintain 
all of the advantages of Saxo turbines. We designed a new single regulated vertical tubular 
turbine, with a diagonal runner, that enables lower specific speeds. Rather than performing 
expensive and time consuming experimental tests for water turbines, we used numerical 
simulations for evaluation of working parameters for the new turbine. Computational fluid 
dynamics were used to simulate different operating points. With the simulations, we have 
assumed incompressible single-phase flow. We presented and explained all the used leading 
equations, with the SST turbulence model. From the simulated operating points, we 
modelled the hill diagram for the new turbine, which has a smaller area of optimal 
performance compared to Saxo turbines. The new configuration acquires lower specific 
speeds between Francis and diagonal type turbines. With a more extensive analyzation, we 
observed three separate operating points and present cavitation and flow conditions in the 
turbine. In part load operation, we observed the emergence of inter-blade cavitating vortices 
and vortex rope in draft tube. The observed conditions are similar to those in Francis type 
turbines. 
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1 Uvod 
1.1 Ozadje problema 
Z nenehnim naraščanjem svetovne populacije, raste tudi potreba po električni energiji. Zato 
je vedno bolj pomembno, da ohranjamo zaloge fosilnih goriv in učinkovito izrabljati 
obnovljive vire energije. Hidroenergija se izrablja že stoletja, vse od prvih mlinov do 
današnjih visoko tehnoloških vodnih turbin. Kljub mnogim letom razvoja na področju 
hidroenergije, se ta nadaljuje, še posebej na področju delnih obremenitev. Področje delnih 
obremenitev je pomembno zaradi potreb po akumulaciji energije za primarno in sekundarno 
regulacijo omrežja. V svetovnem merilu izkoriščamo dobrih 40% ekonomsko izvedljivega 
hidroenergetskega potenciala, zato je potrebno za vsak vir zagotoviti najučinkovitejšo rešitev 
za izrabo energije. Poleg tehničnih in ekoloških omejitev, moramo zagotoviti tudi 
konkurenčnost rešitve v luči ekonomskega vidika. Prav zaradi naštetih razlogov se je v 
Severni Ameriki uveljavila turbina Saxo, ki zagotavlja enako dobre pogoje delovanja kot 
standardne turbine, a z bolj konkurenčno ceno. Tako je nastala potreba, po turbini, ki ohranja 
prednosti Saxo turbine, a bi obenem imela možnost delovanja pri nižjih specifičnih hitrostih. 
Saxo turbina, potrebuje manj civilnih del, kar omogoča hitrejšo izgradnjo pri nižji in bolj 
konkurenčni cevi. Prav tako zagotavlja zanesljivo delovanje, z lahko dostopnimi 
vzdrževalnimi deli.  
 
Ker je eksperimentalno preizkušanje vodnih turbinskih strojev zamudno in drago, si v 
inženirski stroki lahko pomagamo tudi z računalniško dinamiko tekočin, kjer delovanje 
vodnih turbinskih strojev predhodno uspešno vrednotimo z numeričnim modelom. Na ta 
način znižamo stroške za preverjanje delovnih parametrov novega turbinskega stroja. Z 
dobrim inženirskim znanjem in z današnjimi programskimi pakti ter zmožnostjo 
računalnikov, lahko tudi zmanjšamo potrebo po eksperimentalnih preizkusih. 
 
 
1.2 Cilji naloge 
Cilj magistrske naloge je izdelati aksialno cevno turbino, brez spiralnega ohišja z 
diagonalnim gonilnikom. Gonilnik nima nastavljivih lopatic, tako da je turbina enojno 
regulirna s koničnim vodilnikom. Zasnova temelji na dvojno regulirani Saxo turbini s 
Kaplanovim gonilnikom. Z uvedbo diagonalnega gonilnika, si želimo s specifično hitrostjo, 
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približati vrednosti specifično hitrim Francisovim turbinam. Nova turbina ohrani prednosti, 
ki jih prinaša Saxo turbina, kot na primer manj civilnih del in hitrejšo izgradnjo. Nova turbina 
zaradi nižje oz. bolj konkurenčne cene, omogoča izrabo hidroenergije na področjih, ki v 
preteklosti ekonomsko niso bila smiselna. Tako se poveča svetovna vrednost ekonomsko 
izvedljivega hidroenergetskega potenciala in zagotavljanja uporabo obnovljivih virov 
energije. 
 
 
1.3 Metodologija 
Za izdelano geometrijo izdelamo mreže, ki jih uporabimo za RDT simulacijo. Izvedemo 
simulacije za različne obratovalne točke, s katerimi modeliramo školjčni diagram izdelane 
turbine. V numeričnih simulacijah, je predpostavljen nestisljiv, enofazen tok. Tako za 
uporabljeno računalniško kapaciteto omogočimo hitro konvergenco rezultatov. Na podlagi 
pridobljenega školjčnega diagrama izvedemo simulacije za točko pri optimalnem izkoristku 
pri višjem in nižjem pretoku. Za izbrane točke bomo določili porazdelitev tlaka in hitrosti 
po vodilniku, gonilniku in sesalni cevi. Ker predpostavljamo enofazni tok, lahko pri pojavu 
tlakov nižjih od tlaka uparjanja, upoštevamo možnost pojava kavitacije. Predpostavljamo, 
da bo zaradi fiksnih lopatic gonilnika pojavne oblike kavitacije sledile tistim tipičnim, ki jih 
opažamo pri Francisovih gonilnikih. V nalogi se ne osredotočamo na konstrukcijsko izvedbo 
vodne turbine, temveč le na njeno hidrodinamično oblikovanje in delovanje. 
 
 
1.4 Struktura naloge 
Magistrska naloga je razdeljena na tri glavna poglavja. Prvo poglavje zavzema pregled 
literature in teoretičnih osnov. Pojasnjen je pomen hidroenergije, predstavljene so reakcijske 
vodne turbine ter njihove prednosti in slabosti. Sledijo teoretične osnove o delovanju vodnih 
turbin in pretvorbi energije v gonilniku. Za primer Francisove turbine so obrazloženi različni 
kavitacijski pojavi za različna delovna območja na školjčnem diagramu. Drugo poglavje 
zavzema celoten postopek izdelave in simulacije nove vodne turbine. Prikazani so procesi 
za izdelavo komponent in njihove mreže. Razložene in predstavljene so glavne vodilne 
enačbe in izbrani turbulentni modeli. V tem poglavju bodo pojasnjene  tudi razlike 
uporabljenih konfiguracij, ki jih uporabimo za simulacije. Na koncu drugega poglavja se  
osredotočimo še na konvergenčne pogoje in vire napak v simulaciji. V zadnjem delu bomo 
prikazali modeliran školjčni diagram in rezultate simulacij treh različnih obratovalnih točk, 
ki jih bomo komentirali ter medsebojno primerjali. 
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2 Teoretične osnove in pregled literature 
2.1 Hidroenergija 
Hidroenergija nam predstavlja obnovljivi vir energije, ki ima mnoge prednosti pred ostalimi 
načini pridobivanja električne energije. Stroški, ki se namenijo za obratovanje in vzdrževanje 
hidroelektrarne so zelo nizki v primerjavi s potrebami termoelektrarne ali nuklearne 
elektrarne, kjer potekajo procesi pod visokimi temperaturnimi obremenitvami. Ravno zaradi 
tega je povsem običajno, da lahko hidroelektrična oprema brez zastojev deluje do 95% 
razpoložljivega časa. Naprave so enostavne in ne predstavljajo velikih stroškov vzdrževanja. 
To pomeni, da hidroelektrarna v primerjavi s termo ali termo-nuklearno elektrarno potrebuje 
malo osebja za pogon in vzdrževanje. Ker se naprave v hidroelektrarni lahko hitro 
prilagodijo spremembi obremenitve, to precej povečuje fleksibilnost sistema. Dolga 
življenjska doba naprav predstavlja znatne ekonomske prednosti. Nekatere hidroelektrarne, 
zgrajene pred 100 leti, še danes delujejo zanesljivo. Ker hidrocentrale ne kurijo fosilnega 
goriva, ni onesnaženja zraka ali kislega dežja niti potrebe za odlaganje nevarnih odpadkov, 
ki bi bili ostanek delovanja. Izgradnja hidrocentrale predstavlja kapitalsko intenziven 
podvig, katerega vpliv na ekonomičnost pa je treba skrbno preučiti od primera do primera 
[1]. 
 
Obstoječi hidroenergetski sistemi, imajo potencial letne proizvodnje električne energije do 
4100 TWh/leto, kar predstavlja skoraj 17% svetovno generirane električne energije. 
Potencial za nadaljnji razvoj je še vedno velik, totalen svetovni tehnični potencial predstavlja 
skoraj 16,000 TWh, od katerih je bilo 9600 TWh ovrednotenih kot ekonomsko izvedljivih 
(ekonomski potencial). Globalno je tako izkoriščenih le 26% tehničnega potenciala in tako 
43% ekonomskega potenciala. Kako je izkoriščen tehnični in ekonomski potencial po svetu 
za pridobivanje hidroenergije, je razvidno v preglednici 2.1. V razvitih regijah je 
hidroenergetski potencial veliko bolj izkoriščen kot pa v manj razvitih regijah kot, na primer, 
v Afriki, ki ima najnižji odstotek razvitega tehničnega potenciala. Predstavljeni podatki v 
preglednici 2.1 ne upoštevajo socialnih in okoljevarstvenih faktorjev, ki lahko zmanjšajo 
potencial za hidroenergijo. Vsekakor lahko pričakujemo, da se bo zaradi velike potrebe po 
obnovljivih virih energije dvignila svetovno izkoriščena hidroenergija. Z nenehnim 
razvojem na področju vodnih turbin, prihaja do vedno več rešitev, ki zmanjšajo vpliv na 
okolje in tako odpirajo nova področja, kjer se bo hidroenergija lahko izrabljala. Razvoj 
prinaša tudi bolj konkurenčne izvedbe hidroelektrarn, kar poveča ekonomski potencial in 
privablja nove investitorje [2]. 
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Preglednica 2.1: Regionalno in globalno stanje hidroenergije na podlagi treh različnih kriterijev [2]. 
Regija 
Tehnično 
izvedljiv 
hidroenergetski 
potencial 
(TWh/leto) 
Ekonomsko 
izvedljiv 
hidroenergetski 
potencial 
(TWh/leto) 
Dejanska 
generacija na 
obstoječih 
sistemih v letu 
2016 (TWh/leto) 
% 
razvitega 
tehničnega 
potenciala  
% razvitega 
ekonomskega 
potenciala 
Severna Amerika 1891 1045 702 37 67 
Južna Amerika 2859 1728 709 25 41 
Evropa 1195 852 595 50 70 
Afrika 1647 1124 106 6 9 
Azija 8000 4786 1950 24 41 
Australija/ 
Oceanija 
186 89 40 22 45 
Svet 15778 9624 4102 26 43 
 
 
2.2 Vodne turbine 
Značilnost za vse turbinske stroje je lopatično kolo, ki ima na obodu pritrjene zakrivljene 
lopatice, ki se stalno vrtijo v toku delovne snovi. Pri tem energija prehaja z delovne snovi na 
lopatično kolo ali nasprotno. V prvem primeru govorimo o pogonskih, v drugem pa o 
delovnih strojih [3].  
 
V magistrski nalogi obravnavamo delovanje vodnih turbin. Vodne turbine kontinuirano 
pretvarjajo hidravlično energijo vode (potencialno in kinetično) na gonilniku, v mehanično 
energijo z vrtenjem odgonske gredi. Glede na način kako se hidravlična energija pretvori v 
mehansko energijo, so vodne turbine razdeljene na reakcijski in akcijski (impulzni) tip. 
Glavni predstavnik akcijskih turbin so Pelton turbine. Te se generalno uporabljajo na 
lokacijah z visokimi padci in manjšimi pretoki. Ena ali več šob omenjenih turbin, pretvori 
tlačno energijo vode v kinetično energijo, ki v obliki curkov deluje na korce in poganja 
turbinsko kolo. V našem delu se bomo osredotočili na delovanje reakcijskih tipov turbin. V 
reakcijskih turbinah se vodi v spiralnem ohišju oz. vodilniku poveča obodna komponenta 
hitrosti. Voda z veliko obodno komponento hitrosti nato teče skozi lopatice gonilnika, pri 
čemer se vodi zmanjšuje obodna hitrost, s čimer voda predaja energijo in vrtilno količino 
gonilniku [4]. 
 
Turbine pogosto razvrščamo tudi po smeri pretakanja vode skozi gonilnik. Pri tem ne 
upoštevamo, da v vsakem gonilniku voda kroži, temveč zasledujemo gibanje vode samo v 
ravnini položeni skozi os turbine. Francisove turbine prištevamo med radialno-aksialne, ker 
vstopa voda v gonilnik v smeri radija, zapušča pa ga vzporedno z osjo, t.j. v aksialni smeri. 
Kaplanske turbine sodijo k aksialnim turbinam, tako kot tudi cevne turbine. Peltonsko 
turbino pa opredeljujemo po tem vidiku kot tangencialno turbino. Turbine, v katerih tok 
vstopa in izstopa neizrazito aksialno ali radialno, imenujemo diagonalne turbine. Primer 
takšne je turbina Deriaz [5]. 
 
V nadaljevanju bomo predstavili najbolj značilne predstavnike turbin reakcijskega tipa, 
njihovo področje obratovanja in prednosti. 
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2.2.1 Francis turbina 
Francis turbine dandanes predstavljajo najpogosteje uporabljeno vrsto vodne turbine. Kljub 
več kot 170 letom razvoja pa na Francis turbinah še vedno obstajajo možnosti za izboljšavo, 
še posebej za specifične projekte. Francis turbina je turbina reakcijskega tipa, z radialno 
aksialno smerjo toka, kot je bilo predhodno že omenjeno. Francis turbine imajo enojno 
regulacijo, kar pomeni, da krmilimo samo vodilne lopatice, gonilne lopatice pa so 
nepremične. Uporabljajo se za padce od 10 m vse do 750 m in za veliko območje pretokov 
[6]. 
 
Ne glede na vrsto turbine, pa najvišje izkoristke dosegamo pri najvišjih izstopnih močeh 
turbine, saj so mehansko konstruirane za robustno in zanesljivo dolgoročno obratovanje, kar 
zmanjša zahtevane stroške vzdrževanja. Ločimo jih lahko na podlagi orientacije rotacijske 
osi gonilnika. Tipično so orientirano vertikalno, horizontalna postavitev pa je smiselna pri 
manjših dimenzijah, ki z dvojnim gonilnikom predstavlja cenovno bolj konkurenčno izbiro. 
 
Vse pomembne gradnike turbine, ki so skupne tudi drugim turbinam bomo podrobneje 
opisali na primeru Francis turbine. Na sliki 2.1 je prikazana shema Francis turbine, s 
poimenovanimi posameznimi deli. 
 
 
 
Slika 2.1 Shema Francisove turbine; modro: pretočni trakt, rdeče: vrteči deli, zeleno: krmilni 
sistemi, rumeno ležaji [6]. 
Voda vstopa v spiralno ohišje preko tlačnega cevovoda. Vmes imamo še predturbinski 
ventil. Spiralno ohišje je oblikovano tako, da je hitrost tekočine na vseh delih odprtine po 
notranjem obodu enaka, zato se od dovodnega cevovoda enakomerno zožuje. Tok nato 
nadaljuje v vodilni del turbine. Ta del turbine opravlja dvojno funkcijo, s predvodilnimi in 
vodilnimi lopaticami. Predvodilne lopatice ali predvodilnik v grobem usmerja tok vode na 
vodilne lopatice, bolj pomembno vlogo pa upravlja s povečevanjem trdnosti turbine. Vodilne 
lopatice ali vodilnik služijo za regulacijo turbine in skrbijo za povečanje trdnosti turbine. 
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Vodilne lopatice so nastavljive. Lahko jim spreminjamo kot odprtja, ali pa jih vrtimo 
hidravlično ali s servomotorjem preko vodilnega obroča, v katerega so povezane vodilne 
lopatice. To nam omogoča istočasno obračanje lopatic za enak kot odprtja. Vodilne lopatice 
lahko tudi popolnoma zapremo in prekinemo tok vode na gonilnik. Če so potrebna 
vzdrževalna dela na potopljenem delu, je zaradi zračnosti na vodilniku potrebno zapreti še 
predturbinski ventil. Zračnost je potrebna za omogočanje premikanje vodilnika. Gonilnik se 
vrti in pretvarja vodno energijo v mehansko energijo. Gonilnik Francis turbine ima 
nepremične lopatice, zaradi česar je turbina enojno krmiljena. Sesalna cev je nameščena 
direktno pod oz. za gonilnikom. Sesalna cev je zelo pomemben gradnik turbinskega stroja 
reakcijske vrste, ki povezuje gonilnik turbine s spodnjo vodo. Sesalna cev mora voditi vodni 
tok od gonilnika do spodnje vode z najmanjšimi izgubami energije. Omogoča izkoristiti 
vodni padec v primerih, ko je gonilnik turbine postavljen višje od spodnje vode. Z 
difuzorskim učinkom pretvori znaten del kinetične energije iz gonilnika izstopajočega toka 
v energijo statičnega tlaka na iztoku sesalne cevi. Francisova turbina se lahko uporablja tudi 
v črpalnih vodnih turbinah. V tem primeru vodno turbino imenujemo črpalna turbina [6]. 
 
 
2.2.2 Kaplan turbina 
Kaplan turbina prikazana na sliki 2.2 spada med turbine reakcijskega tipa, z nastavljivimi 
vodilnimi in gonilnimi lopaticami. Kaplanova turbina je torej vodna turbina z dvojnim 
krmiljenjem, saj je pri njej za razliko od Francisove turbine poleg vodilnih lopatic možno 
tudi krmiljenje gonilnih lopatic. Kaplanova turbina predstavlja evolucijo Francisove turbine 
za vodotoke z majhnimi padci in velikimi pretoki. Regulacija gonilnih lopatic omogoča večje 
področje delovanja Kaplanove turbine, saj lahko lopatice obrnemo vedno tako, da pri 
vsakršnem pretoku voda stopa brez udarca v gonilnik. Zasuk je hidravličen, pri čemer olje 
priteka po sredini gredi. Možne so izvedbe, brez uporabljanja olja v pretočnem traktu, kar 
omogoča zagotavljanje okoljevarstvenih kriterijev. Prednost turbine je tudi njena velika 
goltnost pri razmeroma majhnih dimenzijah turbine ter visoka vrtilna hitrost. Ta kljub nizkim 
padcem omogoča neposredno spojitev z generatorjem. Dotok vode je enak kot pri Francis 
turbini, in sicer poteka tok skozi tlačni cevovod v spiralno ohišje skozi predvodilnik in 
vodilnik. Za vodilnikom voda zavije navzdol, še preden priteče do gonilnika. To pomeni, da 
je vtok na gonilnik aksialen, prav tako iztok iz gonilnika, medem ko je natok na Kaplanovo 
turbino radialen in iztok iz nje aksialen [6]. 
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Slika 2.2: Shema Kaplanove turbine; modro: pretočni trakt, rdeče: vrteči deli, zeleno: krmilni 
sistemi, rumeno ležaji [6]. 
 
 
2.2.3 Cevna turbina 
Cevna turbina je skupno ime za več različnih podvrsti vodnih turbin. Sem spadajo: cevna 
turbina s hruško (slika 2.3), cevna turbina v jašku, cevna turbina S in Saxo turbina. Glede na 
smer pretakanja vode lahko vse cevne turbine klasificiramo kot aksialne turbine, saj tok 
vstopa in izstopa v turbino in gonilnik v aksialni smeri. Cevne turbine so v zadnjih letih za 
zelo majhne padce skoraj povsem nadomestile Kaplanove turbine. Primerne so za nizke 
padce oziroma padce manjše od 30 m. Lahko delujejo reverzibilno, kar je primerno za 
izkoriščanje plime in oseke [6]. 
 
Cevne turbine so primerne tam, kjer ni velikega nihanja zgornje in spodnje gladine vode in 
pretoka, zato so večkrat uporabljene tudi kot agregati biološkega minimuma. Prečni prerez 
pretočnega polja oz. shema cevne turbine s hruško je prikazan na sliki 2.3. Cevna turbina s 
hruško spada med turbine reakcijskega tipa z vodoravno gredjo. Omogoča velik pretok in 
posledično veliko moč tudi pri majhnih padcih. Generator z neposrednim pogonom je 
nameščen v hruški. Hruška je vodotesna. Ta je pritrjena na predvodilnik cevne turbine, ki je 
hkrati nosilni gradnik, ki drži hruško in gonilnik na mestu. Razlika med Kaplanovo turbino 
in cevno turbino je v natoku vode na turbino. Pri Kaplanovi turbini je natok vode izveden v 
radialni smeri, pri cevni turbini s hruško pa je natok aksialen. Iztok iz turbine in gonilnika je 
pri obeh turbinah aksialen. Zaradi takšne vgradnje se smer toka vode, ko voda teče skozi 
pretočni trakt turbine, zelo malo spremeni, kar omogoča dober izkoristek in kompaktno 
gradnjo. Takšna zasnova znatno zniža stroške gradbenih del in omogoča prilagodljivo 
vgradnjo. Cevna turbina s hruško v nasprotju s Francisovo in Kaplanovo turbino nima 
spiralnega ohišja, sesalna cev pa je po obliki znatno drugačna od sesalnih cevi Kaplanovih 
in Francisovih turbin [6]. 
 
1. spiralno ohišje 
2. predvodilne lopatice 
3. vodilne lopatice 
4. gonilnik 
5. sesalni konus 
6. gred 
7. višina, ki deli turbinsko  
    in generatorsko gred 
8. vodilni obroč 
9. hidravlični motor za pogon  
    vodilnega obroča 
10. vodilno nosilni ležaj 
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Slika 2.3: Shema cevne turbine; modro: pretočni trakt, rdeče: vrteči deli, zeleno: krmilni sistemi, 
rumeno ležaji [6]. 
 
 
2.2.4 Saxo turbina 
Saxo turbina je dvojno regulirana aksialna turbina vertikalne postavitve. Njena konstrukcija 
je na predelu vstopnega kolena do vodilnika podobna konstrukciji cevne turbine, med tem 
ko je v predelu od gonilnika do izstopa sesalne cevi bolj primerljiva s Kaplanovo turbino. 
Na prvi pogled je zelo podobna standardni Kaplanovi turbini, vendar ne vsebuje spiralnega 
ohišja. Shema Saxo turbine je prikazana na sliki 2.4. Zaradi svoje kompaktne konstrukcije 
je Saxo turbina primerna za višje padce, vse tja do 40 m, in pretoke od 6 do 80 m3/s. Gonilniki 
lahko merijo v premer od 1 m do 3,5 m in imajo nazivne moči do 20 MW. Ta vrsta vodne 
turbine lahko pokriva področje uporabe cevnih in Kaplanovih turbin. Zaradi kompaktne 
oblike, lahko podsklope v celoti sestavimo že v tovarni in tako zmanjšamo čas inštalacije. 
Vertikalna gred omogoča postavitev generatorja izven pretočnega trakta z visokim 
vztrajnostnim momentom, kar je podobno kot pri Francisovih turbinah. Zaradi ožje 
postavitve pretočnega trakta postane širina sesalne cevi odločilni dejavnik pri razmiku med 
sosednjima agregatoma, kar pa je velika prednost v primerjavi s Francis in Kaplan 
turbinama, kjer je razmik pogojen glede na širino spiralnega okrova. To in kompaktnost 
konstrukcije, izrazito zmanjšata obseg civilnih del. Sesalna cev je lahko ravna ali pa z enim 
kolenom. Manjši obseg civilnih del, zanesljivost obratovanja in hitrost izgradnje so ključne 
komponente za konkurenčno ceno Saxo turbine na trgu. Podjetje Litostroj Power ima dobre 
izdelovalne in obratovalne izkušnje s Saxo turbinami, s katerimi se je v zadnjih letih 
uveljavilo še posebej na Severno ameriškem trgu [7]. 
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Slika 2.4: Shema Saxo turbine; modro: pretočni trakt, rdeče: vrteči deli, zeleno: krmilni sistemi, 
rumeno ležaji [6]. 
 
 
2.3 Energijska pretvorba v vodnih turbinah 
Voda v zgornji akumulaciji ima zgolj potencialno energijo. V tlačnem cevovodu ali tlačnem 
kanalu se potencialna energija spreminja v tlačno, tako da ima voda neposredno pred 
vstopom v turbino zgolj tlačno energijo. V Francisovi in Kaplanovi vodni turbini se voda, 
preden vstopi v gonilnik, v spiralnem ohišju in vodilniku zavrti v obodni smeri, tlačna 
energija pa se pretvori v kinetično energijo. Ker velja kontinuitetna enačba za pretok, se 
lahko voda samo zavrti, ne more pa se povečati hitrost vode v smeri pretoka vode, če se 
pretočni presek ne spremeni. Tako se na vstopu v turbino tlačna energija spremeni v 
kinetično energijo, ki je posledica obodne hitrosti. Voda z veliko obodno komponento 
hitrosti nato vstopi v gonilnik. To pomeni tudi, da ima voda na vstopu v gonilnik veliko 
vrtilno količino. V gonilniku se obodna komponenta hitrosti zmanjša na nič, pri tem pa voda 
preda energijo gonilniku, ta pa prek gredi generatorju. V idealnem primeru ima voda na 
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izstopu iz gonilnika zgolj kinetično energijo, ki je potrebna, da voda lahko izteče iz turbine 
za zagotavljanje izbranega pretoka vode skozi vodno turbino. Ker sta tlačni in hitrostni del 
energije v pretočnem kanalu vodne turbine povezana v skladu z Bernoullijevo enačbo, temu 
rečemo, da je gonilnik predelal vso razpoložljivo tlačno energijo vode. Večja kot je višina 
vode v zgornji akumulaciji in s tem tlačna energija vode na vstopu v turbino, večja je obodna 
hitrost vode na vstopu v gonilnik in večja je sprememba vrtilne količine vode med vstopom 
in izstopom iz gonilnika. V tem primeru morajo biti tudi lopatice gonilnika daljše in bolj 
zavite, da lahko na nič zmanjšajo obodno komponento hitrosti vode na izstopu iz gonilnika, 
to je, da zmanjšajo vrtilno količino vode na izstopu na nič [6]. 
 
Opisano pretvorbo energije v gonilniku najlažje podrobneje razložimo z Eulerjevo enačbo 
na podlagi trikotnikov hitrosti. Z Eulerjevo enačbo popišemo kako s spremembo obodne 
hitrosti na vstopu in izstopu gonilnika proizvedemo navor lopatice gonilnika. 
 
 
2.3.1 Trikotniki hitrosti in Eulerjeva enačba 
Trikotniki hitrosti, so vektorji s katerimi popišemo hitrost in smer toka v turbini. Iz njih lahko 
preko Eulerjeve enačbe pridobimo karakteristiko turbine, ali pa preko njih izoblikujemo 
profil lopatice in preseka med lopaticama. Pri oblikovanju lopatic gonilnika je pomembno, 
da se relativna komponenta hitrosti dobro prilega k skeletnici lopatice. Kot relativne hitrosti 
ali kot naleta označimo z β, indeks 1 ima na vstopnem robu in indeks 2 na izstopnem robu 
lopatice. Vsako odstopanje relativne hitrosti od naletnega kota, za katero je bil izdelan 
gonilnik povzroči povečanje profilnih izgub. 
 
Za lažjo razlago je potrebno nekaj predhodnih poenostavitev. V točki optimalnega 
izkoristka, kjer nimamo izgub zaradi turbulence in trenja čez pretočni trakt turbine, moramo 
predpostaviti idealen tok.  
 
V preglednici 2.3 so definirane komponente hitrosti, ki bodo uporabljene v nadaljnji razlagi 
in pri komentiranju rezultatov. 
 
Preglednica 2.2: Različne komponente hitrosti. 
c absolutna hitrost  
ca aksialna hitrost  
cr radialna hitrost  
cu obodna komponenta absolutne hitrosti 
cm meridiana hitrost 
u obodna hitrost gonilnika 
w relativna hitrost 
 
 
Teoretične osnove in pregled literature 
11 
Z meridiansko hitrostjo lahko določimo pretok vode, če jo množimo s presekom pretočnega 
kanala. Na splošno velja definicija meridianske hitrosti, ki je zapisana v enačbi (2.1). V 
primeru radialnih turbinskih strojev velja zveza cm ≈ cr in za aksialne turbine cm ≈ ca.  
𝒄𝒎
 = √𝒄𝒂
𝟐 + 𝒄𝒓
𝟐 (2.1) 
 
Obodno hitrost določimo na podlagi polmera r in kotne hitrosti ω gonilnika po enačbi (2.2). 
Tako bo za aksialne gonilnike, obodna hitrost vedno enaka, med tem ko se pri radialnih 
gonilnikih s premerom spreminja.  
𝒖 = 𝝎𝒓 (2.2) 
 
Relativno hitrost dobimo na podlagi enačbe (2.3), ki je osnovna kinematična enačba za tok 
v vodnih turbinah Predstavlja povezavo med absolutno relativno in obodno hitrostjo. 
Pomembno je omeniti, da absolutna in obodna hitrost veljata v mirujočem in relativna hitrost 
v rotirajočem se koordinatnem sistemu. Za opredelitev smeri absolutne hitrosti uporabljamo 
oznako α in za relativno hitrost oznako β. 
?⃗? = ?⃗⃗⃗? + ?⃗⃗?  (2.3) 
 
Na sliki 2.5 so prikazane komponente hitrosti in njihova medsebojna povezava.  
 
 
 
Slika 2.5: Komponente hitrosti delovne snovi med lopaticama [3]. 
 
Če se osredotočimo še na Eulerjeve turbinske enačbe, lahko pridemo do pogoja, ki nam bo 
zagotovil največji navor na gonilnih lopaticah oz. največjo moč turbine. Ena izmed oblik 
Eulerjevih turbinskih enačb je : 
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𝑴 = ?̇? (𝒓𝟏𝒄𝒖𝟏 − 𝒓𝟐𝒄𝒖𝟐). (2.4) 
 
M predstavlja navor na lopatice gonilnika in ?̇? masni tok skozi gonilnik. V primeru aksialne 
turbine se polmer ne spremeni, tako da je navor popolnoma odvisen od razlike obodne 
komponente absolute hitrosti na vstopu, označene 𝑐𝑢1 in izstopu, označene z 𝑐𝑢2. Kot smo 
že omenili, nam spiralno ohišje in vodilnik vodo zavrtita v obodni smeri, kar poveča 
komponento hitrosti 𝑐𝑢1, na gonilniku pa se v optimalni točki delovanja pretvori celotna 
obodna komponenta absolutne hitrosti v navor. Voda tako izstopa samo z aksialno oz. 
meridiansko hitrostjo. Za izbrane obratovalne pogoje je tako potrebno izdelati turbino, ki bo 
imela najustreznejšo prileganje toka na lopate gonilnika in tako izrabila celotno obodno 
komponento absolutne hitrosti. Če pomnožimo navor z vrtilno frekvenco, dobimo moč P, ki 
jo voda daje gonilniku: 
𝑷 = 𝑴𝝎 = ?̇?(𝒖𝟏𝒄𝒖𝟏 − 𝒖𝟐𝒄𝒖𝟐). (2.5) 
 
 
2.4 Brezdimenzijska števila 
Podobnostne zakone in karakteristična števila brez dimenzije oz. brezdimenzijska števila 
uporabimo, da lahko primerjamo zmogljivosti turbine različnih tipov. Uporabljamo jih za 
napoved delovanja prototipa turbinskega stroja iz poskusov, ki jih izvedemo na 
pomanjšanem turbinskem stroju. Model, ki ga razvijamo na Inštitutu, imenujemo vodna 
turbina, prototip ali izvedba pa imenujemo vodno turbino, ki je vgrajena v elektrarni. Modeli, 
prototip in izvedba nam omogočajo  napoved delovanja turbinskih strojev pri spremenjenem 
številu vrtljajev ali gostoti. Definicije števil so mednarodno dogovorjene in standardizirane 
glede na IEC 60193 [8]. Najpomembnejši brezdimenzijski števili sta pretočno in tlačno 
število. Pretočno število 𝜑 (2.6) je razmerje dveh hitrosti, pri čemer je v števcu navidezna 
hitrost, linearno odvisna od pretoka in obratno sorazmerna od referenčnega preseka, v 
imenovalcu pa je obodna hitrost na referenčnem premeru turbine. Q predstavlja pretok, D je 
referenčni premer turbine v metrih in n je vrtilna hitrost gonilnika v min-1. Tlačno število 𝜓 
(2.7) predstavlja razmerje med specifično hidravlično energijo turbine E in kinetično 
energijo referenčne obodne hitrosti. Specifično hidravlično energijo lahko zapišemo tudi kot 
produkt gravitacijskega pospeška g in vodni padec H, to je razlika med spodnjo in zgornjo 
gladino vode [1, 6]. 
𝝋 =
𝑸
𝝅𝟐
𝟒  𝒏  𝑫
𝟑
 (2.6) 
𝝍 =
𝑬
𝝅𝟐
𝟒  𝒏
𝟐 𝑫𝟐
=
𝒈𝑯
𝝅𝟐
𝟒  𝒏
𝟐 𝑫𝟐
 (2.7) 
 
Teoretične osnove in pregled literature 
13 
Poleg pretočnega in tlačnega števila, je zelo pomembna specifična hitrost ns  (2.8). Specifična 
hitrost ns je dimenzijski in tudi brezdimenzijski parameter, ki ga uporabljamo pri 
ovrednotenju oblike vodnih turbinskih strojev. Izračunamo jo na podlagi točke optimalnega 
izkoristka vodne turbine [6]. 
𝒏𝒔 = 𝟑, 𝟔𝟓𝟐 𝒏 
𝑸𝟎,𝟓
𝑯𝟎,𝟕𝟓
 (2.8) 
 
Omogoča nam določanje najprimernejše vrste turbinskega stroja na podlagi največjega 
izkoristka, tlaka, pretoka in vrtilne frekvence. Slika 2.6 podaja najprimernejši tip turbinskega 
gonilnika glede na specifično hitrost ns na abscisi in razpoložljiv vodni padec H na ordinati. 
Predstavljene so tudi različne oblike gonilnikov Francis turbin, ki ustrezajo različnim 
specifičnim hitrostim [6]. 
 
 
Slika 2.6: Izbira vodnih turbin za različne pretoke in padce glede na specifično hitrost [6]. 
 
 
2.5 Različni obratovalni režimi in kavitacija v turbinah 
Turbine so konstruirane za obratovalne pogoje, ki so določeni s specifično energijo, 
pretokom vode in vrtilno frekvenco. Pretočni trakt turbine in lopatice gonilnika so oblikovani 
na način, ki zagotavlja najboljše hidrodinamske karakteristike za določene obratovalne 
pogoje. Tako si bomo pogledali pojave, ki se zgodijo v obratovalnih točkah izven območja 
optimalnega delovanja. Pogosto pride do pojava kavitacije na lopaticah, ko tlak na njej pade 
pod kritično vrednost. Minimalni tlak na lopatici bo najvišji ob idealnem natoku tekočine, 
povečanje ali zmanjšanje pretoka pa se odraža na povečanem padcu tlaka na sesalni ali na 
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tlačni strani lopatice, čemur lahko sledi nastop kavitacije. Tako je kavitacija v veliki meri 
odvisna od netočnega kota tekočine, ki pa se spreminja z obratovalnimi pogoji. V 
nadaljevanju si bomo ogledali pojave na Francisovi turbini. V delu uporabljamo diagonalni 
gonilnik s fiksnimi lopaticami, tako si bodo tokovne razmere oz. kavitacijske razmere 
preučevane turbine bolj podobne s Francisovo, kot pa s Kaplanovo turbino. Zaradi fiksnih 
lopatic gonilnika je za pričakovati, da se z oddaljevanjem iz področja optimalnega 
obratovanja turbine pojavljajo pretočne razmere, ki lahko povzročajo kavitacijo [9]. 
 
Na sliki 2.7 je prikazan školjčni diagram z različnimi območji delovanja Francisove turbine. 
Na ordinati je že omenjeno tlačno število, na abscisi pa pretočno število. Obe števili sta 
normirani, tako da pri točki optimalnega izkoristka obe vrednosti znašata 1. Poleg tega 
imamo prikazane črte konstantnega odprtja vodilnika in izolinije izkoristka.  
 
 
 
Slika 2.7: Školjčni diagram Francis turbine z vrisanimi področju kavitacije [9]. 
 
 
Območje nad linijo (a) je področje pretočne obremenitve, kjer so lopatice rotorja vzdolž toka 
izpostavljene kavitaciji, kot je prikazano na sliki 2.8. Delovna področja z veliko tlačno višino 
so označena z (b). Tukaj se razvije lokalna kavitacija na sesalni strani lopatic blizu vstopnega 
roba ob vencu rotorja, kar je dobro prikazano v pogledu B na sliki 2.8. Ta oblika kavitacije 
lahko povzroči lokalno poškodbo lopatice. V obratovalnih točkah znotraj območja, 
označenega s (c), prihaja do separacije toka na mestu natoka vode na vstopni strani roba 
lopatic. Zgornji del vrtinčne kavitacije se dotika spodnje površine venca in lahko povzroči 
neizrazito erozijo. Spodnji del vrtinčne kavitacije ni v neposrednem dotiku z vencem, temveč 
poteka med lopaticami. Za področje (d) so značilne majhne tlačne višine. Natočni kot je 
tukaj izrazito negativen , kar posledično povzroči separacijo toka. To vodi do nastanka 
nestabilne vrtinčne kavitacije, za katero so pri nizkih tlačnih višinah izrazite vibracije. Ko 
delujemo v področju delne obremenitve, kar je ponazorjeno s točko (e), je v sesalni cevi pod 
rotorjem turbine prisotna vrtinčna kavitacija, za katero pogosto uporabimo izraz kavitacijski 
vrtinec [9]. Kavitacijski vrtinec in je izčrpneje popisan v delu Favrela [10].  
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Slika 2.8: Tipi kavitacije v odvisnosti od delovne točke [9]. 
Če kavitacijo v pretočnem traktu obravnavamo kot prostorsko določen pojav s tipičnimi 
topološkimi strukturami, ugotovimo, da niso vsi tipi kavitacije enako nevarni glede na pojav 
erozije, vibracij in hrupa. V primeru, da je kavitacija omejena samo na okolico izstopnega 
roba lopatice in se kolaps mehurčkov odvija vzdolž toka, nevarnost erozije ni prisotna. Če 
se kavitacija pojavi v območju lopatic v zgornjem področju rotorja in je kolaps mehurčkov 
prisoten v področju površine lopatic, pa pride do intenzivne erozije površine [9]. 
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3 Metodologija raziskave 
Poglavje metodologija raziskave obsega vso opravljeno delo za numerično simulacijo 
vertikalne cevne turbine z diagonalnim gonilnikom. Razdeljeno je na dve podpoglavji, 
namreč pripravo geometrije in izvedbo numerične simulacije. Poglavje numerične 
simulacije vključuje vsa pomembnejša področja računalniške dinamike tekočin, ki 
omogočajo simulacijo. 
 
Priprava modela Saxo turbine z diagonalnim gonilnikom je sledila ustaljeni inženirski 
praksi. Najprej je potrebno izdelati dvodimenzionalno shemo pretočnega trakta turbinskega 
stroja z vsemi potrebnimi deli in podrobnostmi. Shema se nato uporabi za izdelavo 
tridimenzionalnih modelov. Dobri modeli omogočajo nemoteno nadaljevanje numeričnega 
izračuna, vsaka napaka oz. neujemanje pa lahko zahteva ponovni začetek. 
 
V poglavju numerično modeliranje smo popisali postopek priprave mreže za vse izdelane 
komponente, temu sledi definicija in obrazložitev izbranih vodilnih enačb, uporabljenih 
poenostavitev ter turbulentnih modelov. Predstavljeni so robni pogoji, ki jih uporabimo za 
definicijo mreže in njenih stacionarnih ter vrtečih se domen. Na koncu podpoglavja 
definiramo konvergenčne kriterije in predstavimo vire numeričnih napak. 
 
 
3.1 Izdelava geometrije turbine 
3.1.1 Priprava 2D pretočnega trakta 
Novi model aksialne vertikalne cevne turbine z diagonalnim gonilnikom temelji na 
konfiguraciji Saxo turbine, ki jo proizvaja podjetje Litostroj Power [7]. V programu Autocad 
smo na novo načrtovali obliko gonilnikovega obroča, hruške z vodilnim ležajem in sesalnega 
konusa. Na novo načrtovani deli se morajo ustrezno prilagoditi obliki novega diagonalnega 
gonilnika. Zagotavljati morajo pravilno obtekanje novega gonilnika. Predvodilniški in 
vodilniški sklop ter tlačni cevovod ostanejo nespremenjeni glede na Saxo turbino.  
 
Slika 3.1 prikazuje končno shemo, uporabljeno za izdelavo modelov. Celotna shema je 
prilagojena na velikost gonilnika s premerom 350 mm. Premer gonilnika (in posledično 
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velikost celotne turbine) je bil izbran za možnost primerjave rezultatov z rezultati 
standardiziranega modelnega testa, katerega premer gonilnika ravno tako znaša 350 mm. 
Prilagoditev gonilnikovega obroča na nov gonilnik omogoča pravilno obtekanje in 
pritekanje na sam gonilnik. S tem zagotovimo čim manjše izgube zaradi odlepljanja in 
vrtinčenja toka.  
 
Zaradi spremembe sesalnega konusa moramo preveriti, če izdelava modela ustreza 
napotkom iz literature [11]. S tem zagotovimo optimalno delovanje sesalne cevi, na način, 
da vodni tok vodi od gonilnika do spodnje vode z najmanjšimi izgubami energije. Slediti je 
potrebno naslednjim napotkom: sesalni konus se lahko razširi do kota 18°, izstopni presek 
sesalnega kolena se lahko od izstopnega preseka vtočnega konusa razlikuje za največ 10% 
in razdalja od vstopa sesalnega konusa do dna sesalnega kolena ne sme biti manjša od 
dvakratne razdalje premera gonilnika. 
 
 
Slika 3.1: Shema pretočnega trakta nove turbine. 
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3.1.2 Izdelava volumskih modelov turbine 
V programu Creo 3.0 [12] so bile izdelani vsi 3D modeli s konceptom volumskega 
modeliranja. Vsi modeli so izdelani kot lupine (stene brez dejanske debeline), s katerimi 
lahko popišemo volumne, potrebne za izdelavo primernih mrež. Modeli morajo imeti tudi 
jasno definirane meje oz. vstopne in izstopne površine za tok vode. Vsak model, predstavlja 
svoj sklop, ki ga v nadaljevanju uporabimo za izdelavo mreže, zato moramo definirati tudi 
njihove medsebojne mejne ploskve.  
 
 
3.1.2.1 Gonilnik 
Gonilnik je diagonalnega tipa, sestavljen iz sedmih lopatic in pesta. V primerjavi s Francis 
gonilniki koncev lopatic ne povezuje venec, ampak so postavljene ob gonilnikov obroč. 
Model gonilnika je tako potrebno prilagoditi na enotno velikost premera 350 mm, ta je 
prikazan levo na sliki 3.2. S pomočjo izdelane sheme (slika 3.1) s funkcijo revolve izdelamo 
še gonilnikov obroč. Za nadaljnji lažji postopek mreženja se lopatice dotikajo gonilnikovega 
obroča, medtem ko bi na realni izvedbi imeli prisotno minimalno špranjo (0,2+-0,05 mm). 
S tem zanemarimo pojav prehajanja vode iz tlačne strani lopatice na sesalno stran preko 
špranje, kar povzroča nepotrebne izgube. Ta poenostavitev nam povzroči manjšo napako 
izračuna. Za izdelavo mreže, ki bo opisana v poglavju 3.2.1, zadostuje geometrija gonilnika 
s samo eno lopatico, pestom in gonilnikovim obročem, prikazanim desno na sliki 3.2. 
 
 
  
Slika 3.2: 3D modela gonilnika, levo: celoten model gonilnika, desno: 3D model izseka gonilnika. 
 
3.1.2.2 Vodilnik  
Vodilnik je sestavljen iz šestnajstih lopatic notranjega in zunanjega vodilnikovega obroča. 
Oblike lopatic vodilnika so takšne kot so uporabljene na izvedbah Saxo turbin. Notranji in 
zunanji del vodilnikovega obroča izdelamo s pomočjo sheme (slika 3.1) pretočnega trakta in 
funkcije revolve. Nato pomnožimo vodilne lopate s pomočjo funkcije pattern feature. Za 
izdelavo mreže zadostuje samo ena lopatica in notranji in zunanji vodilnikov obroč (slika 
3.4). Za računanje različnih obratovalnih točk oz. regulacijo turbine moramo zasuk lopate 
pesto 
lopatica
 
 
P e s t o  
gonilnikov obroč 
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gonilnika spreminjati in s tem določiti različne kote odprtja vodilnika, kar je ponazorjeno na 
sliki 3.3 z α, za uporabljen konični vodilnik. Spreminjanje kota odprtja vodilnika v 
uporabljenem programu  omogoča podsklop mechanics. Pri kotu 0° dosežemo zaprtje 
vodilnika. V praksi je ta kot nekoliko večji, saj vedno dopuščamo manjšo špranjo za lažje 
odpiranje vodilnih lopatic, ker bi drugače bila tlačna razlika na vodilnih lopaticah prevelika 
in bi za premikanje vodilnega obroča potrebovali ogromne sisteme.  
 
 
 
Slika 3.3: Definicija kota odprtja za konični vodilnik [1]. 
 
 
 
Slika 3.4: Levo: 3D model izseka vodilnika, desno : lopatica vodilnika. 
 
3.1.2.3 Predvodilnik 
Za predvodilnik izdelamo lopatico s pomočjo funkcije sweep. Predvodilnik je sestavljen iz 
šestih lopatic, ki so usmerjene vzporedno z osjo gredi turbine. Lopatice so fiksno pritrjene 
in dajejo mehansko podporo sklopu vodilnika in gonilnika. Za potrebe mreženja je potrebna 
samo ena lopatica ter zunanji in notranji pokrov predvodilnika, kot je prikazano na sliki 3.5. 
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Slika 3.5: 3D model izseka predvodilnika. 
 
 
3.1.2.4 Sesalna cev 
Sklop sesalne cevi sestavljajo tri komponente, to so sesalni konus, sesalno koleno in sesalna 
cev. Da omogočimo lažje poimenovanje vsem sklopom skupaj pravimo sesalna cev. Osnova 
za njihovo izdelavo je dvodimenzionalna shema, ki je prikazana na sliki 3.1. Na sliki 3.6 je 
prikazan združen sklop sesalne cevi. Sesalni konus se izdela s pomočjo funkcije revolve, za 
izdelavo sesalne cevi pa zadostuje funkcija extrude. Izdelava sesalnega kolena je bolj 
kompleksna, vseeno pa ga je mogoče izdelati s pravilno projekcijo funkcijskih črt in uporabo 
funkcije boundary blend.  
 
 
 
Slika 3.6: 3D model sklopa sesalne cevi. 
 
 
 
 
Sesalni konus  
Sesalno koleno  
Sesalna cev 
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3.1.2.5 Tlačni cevovod 
Tlačni cevovod je v računalniškem programu izdelan s pomočjo funkcij revolve in swept 
blend, saj vse izdelane oblike niso cilindrične oblike, ampak gre za prerezane stožce. Tako 
kot pri večini modelov se tudi tukaj opiramo na shemo na sliki 3.1. Na sliki 3.7 je prikazan 
izdelan model tlačnega cevovoda z vključeno notranjo gredjo in zgornjim delom hruške. 
Izdelan tip tlačnega cevovoda se uporablja pri Saxo turbinah, ki so primerne za višje padce. 
Izmed vseh izvedb tlačnih cevovodov za Saxo turbine je ta najprimernejši, saj želimo z novo 
turbino delovati pri nižjih specifičnih hitrostih. 
 
 
 
Slika 3.7: Levo: 3D model tlačnega cevovoda, desno: prerez. 
 
 
3.1.2.6 Sestav turbine 
V nadaljevanju je prikazana celotna sestavljena turbina (slika 3.8) z vsemi vključujočimi 
lopaticami. Tako si lahko lažje predstavljamo celoten obravnavan pretočni trakt turbine. Na 
sliki 3.8 so z rdečo barvo označene predvodilnikove lopatice, z zeleno vodilnikove lopatice 
in z rumeno gonilnikove lopatice. Vsak element smo iz programa izvozili v obliki STEP, 
kjer smo seveda določili skupno izhodišče. Več o obliki STEP je navedeno v [12]. Območje 
računanja smo omejili z vstopom na tlačnem cevovodu in z izstopom na sesalni cevi. Vstop 
na tlačnem cevovodu je izbran na mestu, ki omogoča pravilen razvoj toka po pretočnem 
traktu. V praksi se lahko tlačni cevovod še nadaljuje ali pa začne prehajati v odprtje. Sesalna 
cev je izdelana v celoti v praksi pa ima omejen izstop, kar je tudi prikazano.  
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Slika 3.8: 3D model celotnega sestava turbine, rdeče: lopatice predvodilnika, zeleno: lopatice 
vodilnika in rumeno: lopatice vodilnika. 
 
 
3.2 Numerično modeliranje 
Vse komercialno dostopne programske opreme za izvajanje simulacij računalniške dinamike 
tekočin zajemajo tri zelo pomembne dele. Prvi del je pred-obdelava, kjer najprej določimo 
geometrijske oblike obravnavane simulacije. Sodobna oprema nam omogoča vedno večjo 
fleksibilnost urejanja geometrij in določanja obravnavanih komponent oz. domen v 
simulaciji. Za postopek mreženja so vedno bolj aktualni programi, ki mrežo generirajo 
samodejno, saj se kar 50% časa, namenjenega za numerično modeliranje, porablja za dobro 
pred-obdelavo [13]. Točnost RDT simulacije je med drugim odvisna od števila celic v 
izdelani mreži. Velja splošno pravilo, da se z večanjem števila celic, veča tudi točnost 
rezultatov simulacije, vendar to samo po sebi ne pomeni dobrega izračuna. S tem se seveda 
veča tudi računski čas. Pomembno je, da zagotovimo optimalno število celic za potrebe 
izvajane simulacije. Pri tem so zelo pomembne izkušnje in stalna praksa. Optimalno število 
celic nam predstavlja meja, kjer ne prihaja več do sprememb rezultatov v odvisnosti od 
števila celic v mreži. Izdelana mreža je lahko strukturirana ali nestrukturirana. Strukturirana 
mreža je sestavljena iz heksaedričnih celic, ki omogočajo manjšo numerično disipacijo in s 
tem boljše in bolj kakovostne rezultate. To velja za primere, ko so celice usmerjene proti 
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toku. Nestrukturirana mreža je lažja za izdelavo, in omogoča lokalno povečanje mreže, 
vendar se zaradi neurejenega sosledja celic oteži prenos rezultatov in podaljša računski čas 
[14]. V nadaljevanju bodo podrobneje popisani postopki in uporabljeni programi za 
mreženje posameznih komponent ter njihove nastavitve.  
 
Drugi del je simulacija, ki zahteva izbiro vodilnih enačb in izbiranje med stisljivim in 
nestisljivim tokom, enofazno ali dvofazno simulacijo ter uporabo drugih modelov. Ta 
večinoma deluje na metodi končnih volumnov (v nadaljevanju MKV). MKV je uporabljena 
zaradi svojega jasnega razmerja med numeričnim algoritmom in fizikalnimi ohranitvenimi 
zakoni, ki naredijo princip delovanja bolj dostopen razumevanju inženirjev. Ena izmed 
pomembnejših odločitev, ki jih izberemo, ko se odločamo, kako bo naša simulacija potekala, 
so zagotovo turbulentni pogoji. Vse pomembnejše odločitve za izvajanje numerične 
simulacije bodo pojasnjene v nadaljevanju. Izvajane simulacije so lahko časovno odvisne 
(tranzientne) ali časovno neodvisne (stacionarne). Simulacija lahko glede na naše zahteve 
ter glede na njeno traja od nekaj ur, do več dni. V primerih kompleksnejših simulacij, se 
uporabljajo super računalniki, ki nam lahko zmanjšajo čas simulacije. 
 
Naknadna obdelava je zadnji korak, kjer analiziramo pridobljene podatke in jih 
predstavimo v primerni vizualni obliki. Obstaja veliko načinov glede prikaza pridobljenih 
podatkov, vendar je treba izbrati najprimernejše, torej takšne, kjer so rezultati najbolj vidni 
in razumljivi. Kljub lepemu prikazu rezultatov, so namreč rezultati lahko napačni, zato je 
predhodno treba preveriti doseganje konvergenčnih kriterijev in, če je mogoče, rezultate tudi 
validirati. 
 
 
3.2.1 Mreženje 
Mreženje gonilnika, vodilnika in prevodilnika je izvedeno na programski opremi Turbogrid 
[15]. Turbogrid omogoča samodejno generacijo strukturirane mreže na izseku ene same 
lopatice. Pripravljena geometrija v poglavju 3.1.2 v STEP formatu še ni primerna za uporabo 
v Turbogridu. Zaradi samodejne generacije mreže je geometrijo treba najprej uvoziti v 
program DesignModler. Ta program namreč omogoča definicijo in popis geometrije za 
delovanje v Turbogridu. Z definiranim pretočnim poljem, številom lopatic in seveda obliko 
lopatice (kot prikazuje slika 3.9) lahko uvozimo geometrijo preko Ansys Workbench okolja 
v Turbogrid.  
 
 
 
Slika 3.9: Definicija geometrije gonilnika za izdelavo samodejne mreže v programu Turbogrid. 
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Izdelava mreže na izseku ene lopatice z upoštevanjem periodičnosti omogoča, manjšo 
število celic, kar občutno zmanjša računski čas (več v poglavju 3.2.5). Pri vseh modelih smo 
omogočili možnost Cut-off trailing edge, ki izstopni rob lopatic popiše z dvema funkcijama, 
kar je skladno z uporabljenimi modeli.  
 
V preglednicah na naslednjih straneh so prikazani vsi uporabljeni parametri in modeli, 
uporabljeni za izdelavo mreže. Uporabljena verzija Turbogrida omogoča izbiro med dvema 
tipoma topologije, in sicer ATM Optimizirana in Tradicionalna s kontrolnimi točkami.  
 
V preglednici 3.1 so prikazane nastavitve za izdelavo mreže predvodilnika. Za metodo 
topologije uporabimo ATM optimizirano metodo, ki je primerna za mreženje predvodilnika. 
Izbrani tip topologije je predhodno definiran in ustreza obliki predvodilnika z zaokrožitvijo 
na vstopnem robu in ravno odrezanim zadnjim robom lopatice. Drugi parametri v preglednici 
3.1 določajo popolno ujemanje mreže na periodičnih mejah, način določanja velikosti mreže 
ob steni in število elementov in uniformnih elementov.  
 
ATM optimizirana metoda za uporabo na bolj kompleksni geometriji gonilnika in vodilnika 
pri manjših kotih odprtja ni primerna, saj generira negativne volumne. Zato pri mreženju 
gonilnika in vodilnika uporabimo metodo tradicionalne topologije s kontrolnimi točkami. Ta 
metodologija  dopušča več nadzora nad točkami, ki definirajo topologijo. V preglednici 3.2 
in 3.3 so zbrane nastavitve za mrežo gonilnika in vodilnika pri kotu odprtja 40°. Izbrana 
metoda topologije za gonilnik in vodilnik nam omogoča tudi izbiro O-grida, ki definira 
mrežo okoli lopatice. Na ostalem področju je uporabljen tip topologije H/J/C/L-Grid. S 
faktorjem O-grida definiramo njegovo širino okoli mrežene lopatice. Tako kot pri 
predvodilniku se mreža gonilnika in vodilnika popolnoma ujemata na mejah period. 
Uporabljena metoda izdelave mreže se imenuje topology block edge split, kjer nato s 
parametrom distribucije definiramo število elementov v posameznem delu mreže.  
 
Preglednica 3.1: Uporabljene nastavitve pri mreženju predvodilnika. 
Komponenta Predvodilnik 
Metoda topologije ATM optimizirana metoda 
Tip topologije Single round cut off symetric 
Global size factor 0,7 
Periodičnost na mejah Celotna 
Način nadzora elementov v bližini stene Določa y+ 
Parameter distribuiranja Element count and size 
- Število elementov = 42 
- Število uniformnih elementov = 15 
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Preglednica 3.2: Uporabljene nastavitve pri mreženju gonilnika. 
Komponenta Gonilnik 
Metoda topologije Tradicionalna s kontrolnimi točkami 
Tip topologije H/J/C/L-Grid 
O-Grid faktor 0,2 
Periodičnost na mejah Celotna 
Način nadzora elementov v bližini stene Določa y+ 
Metoda izdelave mreže Topology block edge split  
- Število elementov = 3 
Parameter distribuiranja Element count and size 
- Število elementov = 52 
- Število uniformnih elementov = 30 
Metoda izdelave mreže O-Grid Element count and size 
- Število elementov = 15 
 
 
Preglednica 3.3: Uporabljene nastavitve pri mreženju vodilnika. 
Komponenta Vodilnik Alfa=40° 
Metoda topologije Tradicionalna s kontrolnimi točkami 
Tip topologije H/J/C/L-Grid 
O-Grid faktor 0,8 
Periodičnost na mejah Celotna 
Način nadzora elementov v bližini stene Določa y+ 
Metoda izdelave mreže Topology block edge split (št. ele. 5) 
- Število elementov = 5 
Parameter distribuiranja Element count and size 
- Število elementov = 44 
- Število uniformnih elementov = 24 
Parameter distribuiranja O-Grid Element count and size 
- Število elementov = 15 
 
 
Mreženje tlačnega cevovoda in sesalne cevi bo potekalo v programu ICEM CFD [16]. 
Program mreže ne generira samodejno, ampak zahteva veliko lastnih definicij, kar 
uporabniku omogoča neomejeno prilagajanje. Tlačni cevovod predstavlja kompleksnejšo 
geometrijo zaradi vsebovane gredi, postopek izdelave mreže sledi navodilom v ICEM 
tutorial [16]. Sesalni cevovod mrežimo kot standardno cev s pomočjo O-grida, kjer je 
potrebna dodatna pozornost definicije vozlišč in robov v kolenu. V preglednici 3.4 so 
prikazane uporabljene nastavitve za modela tlačnega cevovoda in sesalne cevi. Zakoni, 
predstavljeni v spodnjih preglednicah, predstavljajo način, kako se mreža porazdeli ob steni, 
prečno in vzdolž po cevi. 
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Preglednica 3.4: Uporabljene nastavitve pri mreženju tlačnega cevovoda in sesalne cevi. 
Komponenta Tlačni cevovod 
Tip topologije O-grid 
Zakon mreže  
Ob steni Exponential 
Prečno po cevi BiGeometric 
Vzdolž cevi BiGeometric 
 
Komponenta Sesalna cev 
Tip topologije O-grid 
Zakon mreže  
Ob stenah BiGeometric 
Prečno po cevi BiGeometric 
Vzdolž cevi BiGeometric 
 
 
3.2.1.1 Brezdimenzijsko število y+ 
Pri mreženju je zaradi pravilnega popisa in efektov mejne plasti zelo pomembna velikost 
mreže ob steni. Brezdimenzijsko število y+ nam omogoča ločevanje med različnimi 
pretočnimi režimi v mejni plasti. Tako lahko ustrezno nadziramo velikost mreže ob steni za 
uporabljen turbulentni model. Odvisna je od velikosti prve celice ob steni v smeri y, lokalne 
kinematične viskoznosti 𝜈 in torne hitrosti 𝑢𝜏 v enačbi (3.1). Ta ima podobne karakteristike 
kot lokalno brezdimenzijsko Reynoldsovo število.  
𝒚+=
𝒚 𝒖𝝉
𝝂
 (3.1) 
 
V preglednici 3.5 so navedene povprečne vrednosti brezdimenzijskega števila y+ za vse 
uporabljene komponente. Za ohranitev približno konstantne vrednosti y+ je treba zmanjšati 
debelino celic ob steni pri komponentah z višjo lokalno hitrostjo toka. To so vodilnik, 
predvodilnik in gonilnik. Večje vrednosti so na tlačnem cevovodu in sesalni cevi, vendar 
kljub temu zadovoljimo kriterije za uporabljeni turbulentni model. Manjša kot je y+ 
vrednost, manjši je prvi element ob steni, kar lahko posledično poveča število elementov v 
mreži in podaljša računski čas. Gostejša mreža, pa ne da vedno boljših rezultatov.  
 
Preglednica 3.5: Povprečna vrednost vrednosti y+ in število elementov ter vozlišč. 
Komponenta povprečen y+  
Število 
elementov  Število vozlišč 
Tlačni cevovod 18 637658 653568 
Predvodilnik 2,2 228438 242821 
Vodilnik (30°) 2,1 255464 270945 
Gonilnik 5 280228 296429 
Sesalna cev 37,8 365585 375840 
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Poleg povprečne vrednosti y+ je v preglednici 3.5 prikazano tudi število elementov in 
vozlišč za posamezno komponento. Tlačni cevovod jih ima zaradi prisotne gredi v 
pretočnem traktu več. Gonilnik, vodilnik in predvodilnik imajo manjšo število elementov 
vendar zajemajo, kot že omenjeno, področje zgolj ene lopatice. Za primer vodilnika je 
predstavljena mreža pri odprtju 40°, mreže narejene za druga odprtja se po povprečni 
vrednosti y+ razlikujejo za minimalno veličino. Manjše razlike pa nastanejo pri številu 
elementov in vozlišč.  
 
Na sliki 3.10 in 3.11 so prikazane ustvarjene mreže. Na primeru gonilnika, vodilnika in 
predvodilnika je mreža prikazana na področju pesta lopatice in izstopa. Prav tako je s konturo 
ponazorjena vrednost y+. Mrežo smo zgostili za zadnjim robom lopatice, in sicer za dober 
popis fluktuacij oz. turbulenc tamkajšnjega toka. Za tlačni cevovod in sesalno cev pa je 
mreža prikazana na steni, ob čemer je prav tako konturno prikazana vrednost y+. Na podlagi 
izbranega turbulentnega modela, ki bo podrobneje opisan v nadaljevanju, se bo na primerih 
tlačnega cevovoda in sesalne cevi uporabila stenska funkcija. Uporaba stenske funkcije na 
teh komponentah je popolnoma ustrezna za naše potrebe simulacije. Nižje vrednosti y+ pa 
zagotavljajo dobro simulacijo kompleksnejših tokovnih razmer v mejni plasti za gonilnik, 
vodilnik in predvodilnik, brez uporabe stenske funkcije. Več o tem, kako turbulentni model 
preklaplja med različnimi načini obravnavanja mejne plasti, je navedeno v [17]. 
 
 
 
Slika 3.10: Mreža sesalne cevi in prikazane vrednosti y+. 
 
Vrednost y+ 
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Slika 3.11: Mreže prikazanih komponent in njihove vrednosti ,a) mreža vodilnika, b) mreža 
predvodilnika, c) mreža gonilnika, d) mreža tlačnega cevovoda. 
 
 
3.2.2 Vodilne enačbe 
Programska oprema CFX [17] uporablja niz vodilnih enačb za simulacijo toka tekočine. Ta 
je popisan neposredno s strani zakona o ohranitvi mase z enačbo (3.2) (kontinuitetni zakon) 
in zakona o ohranitvi gibalne količine z enačbo (3.3). Zakon o ohranitvi gibalne količine 
daje ravnotežje vztrajnostne, tlačne, viskozne in težnostne sile na enoto prostornine. Oba 
zakona lahko zapišemo kot parcialne diferencialne enačbe, ki veljata za nestisljivo 
newtonsko tekočino s konstantno gostoto v kartezičnem koordinatnem sistemu [18, 19]. 
𝝏𝒖𝒊
𝝏𝒙𝒊
= 𝟎 (3.2) 
Vrednost y+ 
Vrednost y+ 
a) 
b) 
c) d) 
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𝝏𝒖𝒊
𝝏𝒕
+ 𝒖𝒋
𝝏𝒖𝒊
𝝏𝒙𝒊
=
𝟏
𝝆
(−
𝝏𝒑
𝝏𝒙𝒊
+
𝝏𝝉𝒊𝒋
𝝏𝒙𝒋
) + 𝒇𝒊 (3.3) 
 
Vektorji 𝑢𝑖 in 𝑥𝑖 predstavljajo hitrost in pozicijo, t je čas, p je tlak, 𝜌 je gostota, člen fi 
predstavlja zunanje sile oz. težnostne sile in 𝜏𝑖𝑗 je (viscous stres tensor) napetostni tenzor 
izražen z enačbo (3.4). 𝜇 predstavlja dinamično viskoznost in Dij tenzor deformacijskih 
hitrosti [19]. 
𝝉𝒊𝒋 = 𝟐𝝁𝑫𝒊𝒋 (3.4) 
𝑫𝒊𝒋 =
𝟏
𝟐
(−
𝝏𝒖𝒊
𝝏𝒙𝒋
+
𝝏𝒖𝒋
𝝏𝒙𝒊
) (3.5) 
 
Z upoštevanjem enačb (3.4) in (3.5), dobimo nestisljive Navier-Stokes enačbe v 
konservativni obliki: 
𝝏𝒖𝒊
𝝏𝒕
+ 𝒖𝒋
𝝏𝒖𝒊
𝝏𝒙𝒋
=
𝟏
𝝆
(−
𝝏𝒑
𝝏𝒙𝒊
+ 𝝁
𝝏𝟐𝒖𝒊
𝝏𝒙𝒊𝝏𝒙𝒋
) + 𝒇𝒊 (3.6) 
 
Navier-Stokes enačbe so zelo težko rešljive, analitične rešitve lahko pridobimo le za zelo 
enostavne laminarne primere. V primeru turbinskih strojev pa Reynoldsovo število sega v 
področje popolnoma razvitega turbulentnega toka. Navier-Stokes enačbe veljajo tudi za 
turbulentna področja, vendar bi neposredna simulacija potrebovala izjemno gosto mrežo, ki 
bi računske čase zamaknila v leta. Tako se moramo pri reševanju praktičnih problemov 
turbulentnega toka zadovoljiti z rešitvami za časovno povprečne vrednosti karakteristik 
tekočine [19]. 
 
V turbulentnem toku vrednost določene spremenljivke fluktuira okoli njene srednje 
vrednosti. Trenutno vrednost takšne spremenljivke, kot na primer hitrosti, lahko izrazimo 
kot časovno povprečne vrednosti spremenljivke ?̅?(𝑥 ) in odmika od te vrednosti 𝑢′(𝑥 , 𝑡), ki 
prevzame naključno naravo turbulence v enačbi (3.7) [18, 19]. 
𝒖(?⃗? , t) = ?̅?(?⃗? ) + 𝒖′(?⃗? , 𝒕) (3.7) 
 
Z uvedbo enačbe (3.7) v nestisljivo Navier-Sokes enačbo (3.6) dobimo nestisljive Reynolds 
povprečne Navier-Stokes enačbe (3.8). Reynoldsovo povprečenje je poenostavitev, ki 
izgubi večino informacij zbranih v Navier-Stokes enačbah. Naša simulacija bo stacionarnega 
tipa, zato bodo uporabljene stacionarne RANS enačbe, ki nimajo časovne odvisnosti. S tem 
prvi, časovno odvisen del enačbe, odpade. Novi člen 𝑢𝑖
′𝑢𝑗
′ imenujemo Reynoldsov oz. 
turbulenčni napetostni tenzor. Tu pridemo do temeljnega problema turbulence. Zaradi 
Reynoldsovega povprečenja pridobimo šest novih neznank preko turbulentnega 
napetostnega tenzorja. Sistem enačb tako ni zaključen in je treba uvesti turbulentni model. 
Funkcija turbulentnega modeliranja nam omogoča aproksimacijo oziroma približevanje 
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neznanih korelacij v smislu tokovnih razmer, ki so znane, tako da ustvarimo zadostno število 
enačb in zaprtje sistema [18]. 
𝝏?̅?𝒊
𝝏𝒕
+ ?̅?𝒋
𝝏?̅?𝒊
𝝏𝒙𝒋
=
𝟏
𝝆
(−
𝝏?̅?
𝝏𝒙𝒊
+ 𝝁
𝝏𝟐?̅?𝒊
𝝏𝟐𝒙𝒋
) −
𝝏𝒖𝒊′𝒖𝒋′̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅
𝝏𝒙𝒋
+ 𝒇𝒊 (3.8) 
 
Uporabniki računalniške dinamike tekočin so skoraj vedno zadovoljni s časovno 
povprečnimi rezultati toka. Tako bo še v nadaljnji prihodnosti velika večina turbulentnih 
tokov simuliranih s pomočjo RANS enačb [21]. 
 
3.2.3 Turbulentni model 
Ansys CFX [17] omogoča izbiro različnih turbulentnih modelov, s katerimi popišemo 
Reynoldsov oz. turbulentni napetosti tenzor. Modeli se delijo po številu uporabljenih 
transportnih enačb/diferencialnih enačb. Tako poznamo nič-, eno-, in dvo-enačbene 
turbulentne modele. Če za vsako Reynoldsovo napetost uporabimo parcialno diferencialno 
enačbo, govorimo o modelu Reynoldsovih napetosti. Kot je razvidno iz literature [9, 18, 22, 
23] in prakse, se najbolj uporabljajo modeli z dvema transportnima enačbama, katerega 
bomo uporabili tudi mi [9, 22]. 
 
Izbira pravilnega modela je lahko odločilnega pomena za doseganje dobrih rezultatov. Na 
podlagi razumevanja turbulentnih modelov in primerov iz literature se izbere pravilni 
turbulentni model. Na izbiro turbulentnega modela lahko odloča tudi pojav, ki ga želimo 
opazovati, saj imajo vsi modeli svoje prednosti in slabosti. V primeru, kot je naš, se lahko 
zanesemo na ustaljeno in preverjeno inženirsko prakso, ki nam omogoča najbolj primerno 
izbiro modela za naše potrebe in računalniške zmožnosti. 
 
Turbulentni model k-ε je najbolj znan in uporabljen dvo-enačbeni turbulentni model. 
Glavne reference za model so vpisane s strani Jones et. al in Launder et al. [24]. Model reši 
dve transportni enačbi, enačbo turbulentne kinetične energije k in enačbo disipacijske hitrosti 
turbulentne kinetične energije ε. Model je robusten in poda dobre rezultate za proste tokove 
stran od sten. Na težave naletimo pri predikciji turbulence, še posebej pri odlepljanju toka 
ob stenah. V te namene so se razvile modifikacije modela, ki omogočajo boljšo 
napovedovanje odlepljanja toka [25, 26]. Slabše rezultate dobimo tudi pri kompleksnejših 
tokovih z visokimi tlačnimi razlikami in zelo ukrivljenimi tokovnicami [23]. 
 
Turbulentni model k-ω je dvo-enačbeni turbulentni model in se je razvijal paralelno z 
modelom k- ε kot alternativa za bolj zanesljiv popis kompleksnih tokov v mejni plasti. 
Glavna referenca modela je popisana s strani Wilcox [20]. Ta model reši dve transportni 
enačbi, za turbulentno kinetično energijo k in turbulentno frekvenco ω. Model poda dobre 
rezultate za predikcijo odlepljanja turbulentnega toka od stene, vendar je zaradi svoje 
prekomerne občutljivosti na vrednosti ω manj zanesljiv pri simulaciji prostega toka stran od 
stene [23]. 
 
SST turbulentni model oz. shear stress transport turbulentni model je nastal zaradi potrebe 
po natančnih predikcijah aeronavtičnih tokov z velikimi tlačnimi gradienti in odlepljanjem 
toka. SST model tako združi najboljše lastnosti prej omenjenih modelov. SST model ohrani 
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dobre lastnosti k- ω modela za dobro predikcijo toka ob steni, ki nato s pomočjo empiričnih 
povezovalnih funkcij preide v k- ε model za simulacijo prostih tokov. Model je razvil in 
natančneje popisal Menter [27]. Model se je od njegove prvotne uporabe za aeronavtiko 
uveljavil v večini industrijskih in komercialnih raziskav kot ponazarja delo [28]. Prav tako 
velja za ustaljeno industrijsko prakso za simuliranje turbinskih strojev. Zaradi svojih 
omenjenih prednosti in ustaljene prakse ga bomo uporabili v naših numeričnih izračunih. 
 
 
3.2.4 Diskretizacijske enačbe 
Po tem, ko izberemo matematični model, je potrebno izbrati diskretizacijsko metodo za 
aproksimacijo diferencialnih enačb s sistemom algebraičnih enačb. Poznamo več metod med 
katerimi so najpomembnejše metode končnih elementov, metode končnih volumnov in 
metode končnih razlik. Izmed naštetih metod je metoda končnih volumnov najbolj primerna 
za reševanje inženirskih problemov, katere se poslužimo tudi mi. S to metodo je preiskovan 
volumen predstavljen z mrežo, ki je bila predstavljena pod poglavjem 3.2.1. Mreža je 
sestavljena iz velikega števila elementov, definiranih z vozlišči, ki razdelijo opazovano 
domeno v veliko kontrolnih volumnov. Vozlišča elementov ohranjajo vse lastnosti fluida oz. 
rezultate simulacije [14, 29]. 
 
V vsakem kontrolnem volumnu sta vzpostavljena zakona o ohranitvi mase in gibalne 
količine. Vodilne enačbe so integrirane po kontrolnem volumnu. Tako dobimo površinske 
integrale, ki predstavljajo pretok količine skozi kontrolni volumen in volumske integrale, ki 
predstavljajo izvore in ponore. Advekcijski člen v enačbi modela je najpogosteje 
diskretiziran na podlagi privetrne sheme (upwind) 1. reda, zapis, ki se uporablja v programu 
Ansys CFX je zapisan z enačbo (3.9). 𝜑𝑢𝑝 predstavlja vrednost privetrnega vozlišča, 𝑟  pa 
predstavlja vektor privetrnega vozlišča do obravnavanega vozlišča označenega z 𝜑𝑖𝑝. 
Nadaljnje izbire za 𝛽 in 𝛻𝜑, ponazarjajo izbiro sheme. Vrednost 𝛻𝜑 je določena na podlagi 
privetrnega vozlišča. Pri privetrni shemi 1. reda je vrednost 𝛽 enaka 0. Pri shemi visoke 
resolucije se vrednost 𝛽, določi na podlagi posebnega nelinearnega principa, ki je podrobneje 
vpisane v [17], vendar vrednosti nikoli ne preseže 1. 
𝝋𝒊𝒑 = 𝝋𝒖𝒑 + 𝜷𝛁𝝋 ∙ ∆?⃗?  (3.9) 
 
V našem primeru bomo uporabili shemo visoke resolucije (High Resolution Scheme), ki 
vnaša manjšo napako v primerjavi s privetrno shemo 1. reda. Privetrno shemo 1. reda, bomo 
uporabili za diskretizacijo/aproksimacijo numerične turbulence. 
 
 
3.2.5 Robni pogoji 
Računska domena je predstavljena s celotnim pretočnim traktom turbine. Na mejnih 
ploskvah je potrebno zagotoviti informacijo o toku, kar naredimo z definicijo različnih 
robnih pogojev. Poznamo različne vrste robnih pogojev, ki se delijo v naslednje skupine: 
stenski pogoji, vstopni pogoji, izstopni pogoji, pogoji odprtja, simetrični robni pogoji, 
periodični robni pogoji, pogoji med rotirajočimi in stacionarnimi ploskvami. Poleg robnega 
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pogoja lahko definiramo mejno ploskev s povezavo z mrežo druge komponente (splošna 
povezava).  
 
V preglednici 3.6 so predpisane vse uporabljene povezave mrež za tri različne konfiguracije. 
Konfiguracije se razlikujejo predvsem v mreži in v povezavah pri določenih komponentah. 
Izvedli smo tri različne postavitve. Prva vsebuje samo eno lopatico za gonilnik, vodilnik in 
predvodilnik. Takšna konfiguracija nam omogoča hitrejšo računanje, a manjšo točnost. 
Druga konfiguracija vsebuje celoten vodilnik in predvodilnik, a le eno lopatico gonilnika. 
Zadnja konfiguracije ima popisan celoten gonilnik, vodilnik in predvodilnik. Ta predstavlja 
mrežo z največ elementi in tako zahteva najdaljši računski čas. Vse tri konfiguracije so 
predstavljene na sliki 3.12. Na slikah so splošne povezave predstavljene z zelenimi 
oznakami, vijolične so uporabljene za prikaz rotacijske periodičnosti.  
 
 
 
Slika 3.12: Mreže za različne konfiguracije; a) konfiguracija 1, b) konfiguracija 2, c) konfiguracija 
3. 
 
Preglednica 3.6: Prikaz izbranih povezav za tri različne konfiguracije. 
Povezava na 
lokaciji Konfiguracija 1 Konfiguracija 2 Konfiguracija 3 
Tlači cevovod-
Predvodilnik Splošna povezava / Stage Splošna povezava Splošna povezava 
Predvodilnik-
Vodilnik Splošna povezava / Stage Splošna povezava Splošna povezava 
Vodilnik-
Gonilnik Splošna povezava / Stage Splošna povezava / Stage 
Splošna povezava / 
Zamrznjen rotor 
Gonilnik - 
Sesalna cev Splošna povezava / Stage Splošna povezava / Stage 
Splošna povezava / 
Zamrznjen rotor 
Povezava 
predvodilnik Rotacijska periodičnost Splošna povezava Splošna povezava 
Povezava 
vodilnik Rotacijska periodičnost Splošna povezava Splošna povezava 
Povezava 
gonilnik Rotacijska periodičnost Rotacijska periodičnost Splošna povezava 
 
 
a) b) c) 
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Povezave lopatic v kofiguraciji 1 in samo lopatica gonilnika v konfiguraciji 2 so povezane s 
periodičnim rotacijskim robnim pogojem imenovanim rotacijska periodičnost (Rotational 
Periodicity). To pomeni, da se vrednosti na prvi periodi preslikajo v vrednost druge periode 
preko rotacije ali translacije. Zaradi periodičnosti lopatic lahko na ta način simuliramo 
celoten venec z eno samo lopatico, kar zmanjša število celic in s tem računski čas (za 
podrobnejšo primerjavo glej preglednico 4.1). Pri konfiguraciji 3 potreba po periodičnem 
pogoju izgine, saj imamo definirano celotno računsko domeno. V tem primeru se uporabi 
splošna povezava mreže (General Conection). Pomembno je omeniti tudi povezavo mreže 
pri teh primerih, saj so vozlišča na prvi in drugi periodi lopatic popolnima simetrična in 
omogočajo povezavo 1:1. S tem se izognemo napaki zaradi povprečenja. 
 
V našem primeru računamo tok skupaj skozi ne vrteče in vrteče segmente. Vrteči segment 
pripada gonilniku, vsi ostali segmenti so ne vrteči. Ko tok preide iz ne vrtečega segmenta v 
vrteči segment, se absolutna hitrost preračuna v relativno. Do obratnega pojava pride, ko 
preidemo iz vrtečega segmenta v ne vrtečega. Mejo med vrtečim segmentom in ne vrtečim, 
imenujemo drseči vmesni prerez. Povezava mreže na drsečem vmesnem prerezu je splošna, 
vendar poznamo dva posebna pogoja. Prvi pogoj je pogoj povprečenja v obodni smeri 
(Stage), pri katerem se na drsečem vmesnem prerezu vse količine povprečijo v obodni smeri. 
S takšnim povprečenjem dobimo časovno povprečeno interakcijo med vrtečim in ne vrtečimi 
segmenti. Povprečenje v obodni smeri je enako ob predpostavki, da se tokovne razmere 
zaradi mešanja izenačijo, preden tok preide iz enega območja v drugega. Drug pogoj imenuje 
pogoj zamrznjnega rotorja (Frozen Rotor). Pri tem pogoju računamo tako kot da je položaj 
vrtečih delov glede na mirujoče oz ne vrteče ves čas enak – zamrznjen. Vse količine zvezno 
prehajajo iz ne vrtečega v vrteče območje in obratno [19]. 
 
V preglednici 3.6 so prikazani uporabljeni pogoji za drseči vmesni prerez. Zamrznjen rotor 
je uporabljen samo na konfiguraciji 3 saj zahteva celotno izdelano mrežo gonilnika. 
Gonilnikov obroč se nahaja v rotirajoči se domeni, vendar se v realnosti ne vrti, zato tukaj 
pri vseh konfiguracijah nastavimo pogoj obratno vrteče se stene (Counter Rotating Wall). 
Tako dosežemo stacionaren pogoj obroča v vrteči se domeni. Stage se kot pogoj na drseči 
vmesni prerez uporabi tako za konfiguracijo 1 in 2. Stage se v konfiguraciji 1 uporabi tudi 
za prehode med ne vrtečimi segmenti tlačnega cevovoda, predvodilnika in vodilnika, saj 
omogoča povprečenje čez celoten prerez. 
 
Na sliki 3.13 so poleg vrtečih in ne vrtečih segmentov prikazane tudi lokacije drsečega 
vmesnega prereza, vstopni pogoj in izstop oz. pogoj odprtja. Za vse stene je predpisan pogoj 
popolnoma gladke stene (Smooth Wall) brez zdrsa (No Slip Wall). Prav tako predpišemo, da 
je hitrost pravokotno na steno enaka nič. Vstopni pogoj, ki je lociran na vstopu tlačnega 
cevovoda, ima predpisan masni tok, ki ga lahko poljubno nastavljamo. Njegova smer je 
normalna na površino brez gradienta turbulence (Zero Gradient). Na izstopu sesalne cevi 
imamo nastavljen pogoj odprtja s predpisanim povprečnim statičnim tlakom (Entrainment). 
Ta je bolj primeren za sesalne cevi zaradi povratnega toka namesto izstopnega pogoja.  
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Slika 3.13: Prikaz segmentov in robnih pogojev z različnimi lastnostmi. 
 
 
3.2.6 Nastavitve simulacije 
Do tu smo predstavili vse posebnosti numeričnega simuliranja, prednosti in slabosti 
določenih izbir in njihovo delovanje. Vse pomembne nastavitve so zbrane v preglednici 3.7 
in so se uporabile za simulacijo pri vseh izdelanih konfiguracijah. Naš uporabljen numerični 
izračun predstavlja časovno stacionarno simulacijo. Simulacija poteka pri nestisljivem toku 
20°C v enofaznem področju brez simulacije kavitacije. Uporabljen turbulenten model je SST 
s samodejno funkcijo stene. Vstopni pogoj je definiran z masnim tokom razpona kot je 
prikazan v preglednici 3.7. Izbrana vrtilna frekvenca se uporablja pri modelnem testu in jo 
tako uporabimo tudi mi, saj simuliramo turbino velikosti modelnega testa. Referenčni tlak 
je 0 atm, kar pomeni, da je potrebno vsem tlačnim poljem prišteti atmosferski tlak. Lastnosti 
vode so zbrane iz knjižnice programa CFX, konstantna definicija gostote nam poda nestisljiv 
tok za simulacijo. 
 
Preglednica 3.7: Izbrane nastavitve simulacij. 
Vrtilna frekvenca gonilnika  1100 (min^-1) 
Tip analize Stacionaren 
Simulirane faze Enofazen 
Uporabljen fluid Voda (CFX knjižnica) 
Vrtečii segment 
Ne-vrteči segment 
Vstopni pogoj 
Pogoj odprtja 
Drseči prerez 
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Lastnost fluida Nestisljiv 
Turbulentni model SST (Avtomatska funkcija stene) 
Referenčni tlak 0 (atm) 
Model prenosa toplote  Izotermni (20°C) 
Vstopni pogoj-vstop Masni tok 
Razpon vstopnega pogoja 0,4 - 1,2 (m^3/s) 
Pogoj odprtja-izstop Povprečen statičen tlak 
Število iteracij 250 
 
 
3.2.6.1 Opazovane veličine  
Ansys CFX samodejno shranjuje rezultate za naknadno obdelavo. Za shranjevanje in prikaz 
bolj kompleksnih veličin kot, na primer, izkoristek ali navor, je potrebna samostojna 
definicija na izdelano geometrijo. Postavitev monitornih točk in drugih parametrov nam 
omogoča spremljanje zastavljenih konvergenčnih kriterijev.  
 
Najpomembnejša veličina, ki jo je treba pridobiti za vsako posamezno simulacijo je neto 
vodni padec H. Vodni padec lahko v simulaciji dobimo prek razlik specifične hidravlične 
energije na vstopu in izstopu. Konstantni pogoji simulacije so vstopni pogoji konstantnega 
pretoka, konstantna specifična hitrost gonilnika in pogoj povprečnega statičnega tlaka na 
izstopu. Za monitoring oz. merjenje specifične hidravlične veličine pričnemo z osnovno 
enačbo (3.10), ki temelji na Bernoullijevi enačbi [6, 8]. 
𝑬 = ?̅?𝑯 =
𝒑𝒂𝒃𝒔𝟏 − 𝒑𝒂𝒃𝒔𝟐
?̅?
+
𝒄𝟏
𝟐 − 𝒄𝟐
𝟐
𝟐
+ ?̅?(𝒛𝟏 − 𝒛𝟐) (3.10) 
 
Specifična hidravlična energija E je vsa energija, ki je na voljo turbini. ?̅? nam predstavlja 
povprečen gravitacijski pospešek, (𝑧1 − 𝑧2) je višinska razlika med opazovanima točkama 
1 in 2, ?̅? predstavlja povprečno gostoto in c1 in c2 predstavljata hitrost na točki 1, ki je vstop 
in točki 2, ki je izstop. 𝑝𝑎𝑏𝑠 je absolutni tlak, ki ga sestavljata dve komponenti; nadtlak v 
cevovodu in atmosferski tlak. Enačbo (3.10) lahko poenostavimo v enačbo (3.11). Tako 
lahko na podlagi merjenja tlačne razlike in hitrostih na vstopu in izstopu določamo 
specifično hidravlično energijo [6]. 
𝑬 = ?̅?𝑯 =
∆𝒑
?̅?
+
𝒄𝟏
𝟐 − 𝒄𝟐
𝟐
𝟐
 (3.11) 
 
Izkoristek pridobimo po spodnji (3.12) enačbi. Zgornji del nam predstavlja moč, ki jo 
generira gonilnik. Moč P lahko izrazimo kot navor na posamezno lopatico, pomnoženo s 
kotno hitrostjo. Navor M pridobimo s pomočjo monitoringa sile, ki jo voda aplicira na 
lopatice gonilnika. V spodnjem delu je predstavljena vsa razpoložljiva hidravlična energija 
E razpoložljiva za turbino.  
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𝜼 =
𝑷
𝑬
=
𝑴𝝎
𝑬
 (3.12) 
 
3.2.7 Konvergenčni kriterij  
Da dosežemo zanesljive rezultate je treba doseči zastavljeno stopnjo konvergence. Dobro 
konvergenco dosežemo pri točkah, ki so blizu optimalnim obratovalnim pogojem. V teh 
primerih je konvergenca dosežena v hitrejšem računskem času kot pa v področjih z manj 
optimalnimi pogoji obratovanja. Zaradi nestabilnosti toka pri delnih obremenitvah se za 
doseganje kriterijev konvergence poleg kriterija globalnih ostankov upošteva tudi druge 
opazovane parametre.  
 
Najznačilnejši kriterij so RMS-residuals (Root Mean Squere) oz. ostanki napake, ki morajo 
za doseganje naših kriterijev znašati manj kot 10−4. Ta kriterij je uporabljen tudi v 
industrijski praksi in zadostuje za doseganje zanesljivih rezultatov. Pri delnih obremenitvah 
se lahko kriteriju zelo približamo, a ga nikoli ne dosežemo zaradi nestacionarnosti toka. 
Opazimo lahko tudi periodično nihanje konvergenčnega kriterija, ki je prav tako rezultat 
nestacionarnega toka, ki ga s stacionarno simulacijo ne moremo popisati. 
 
Za vsak opravljen izračun preverimo konvergenco masnega toka. To ponazarja razlika 
masnega toka na vhodu in izhodu računske domene. Za optimalne pogoje želimo doseči čim 
manjšo razliko okoli 0,05%, medtem ko se ta lahko nekoliko poveča pri sub optimalnih 
pogojih na približno 0,5%. 
 
Konvergenca izkoristka je najpomembnejši kriterij in verjetno najtežje dosegljiv od vseh 
ostalih kriterijev. Z njim želimo pridobiti čim manjše nihanje izkoristka ob zaključku naše 
simulacije. Fluktuacija pri točkah blizu optimalnih pogojev mora biti v rangu 0,01%. Za 
delne obremenitve pa je možnost nihanja tudi 0,1%.   
 
 
3.2.8 Viri napak v numerični simulaciji 
Številnim napakam, ki se pojavijo v numeričnih simulacijah, se enostavno ne moremo 
izogniti. Zato je pomembno, da omenimo vse faktorje, ki lahko vplivajo na naše rezultate. 
Prav tako je pomembno, da te faktorje upoštevamo pri našem delu in z njihovim 
razumevanjem zmanjšamo njihov učinek na rezultate simulacije oziroma jih moramo 
upoštevati tudi pri interpretaciji rezultatov. Po Ferzigerju [14] je predlagana naslednja 
hierarhija virov napak v numeričnih simulacijah. 
 
Napake modeliranja vključujejo vse razlike med fizično realnostjo in uporabljenimi 
vodilnimi enačbami. Prav tako je potrebno vključiti vse predpostavke o ustaljenem in 
neustaljenem toku. Do verjetno največjih napak pride pri uporabi turbulentnega modela, s 
katerim se želimo približati realnim lastnostim toka. Poleg turbulentnega modela veliko 
predpostavk in s tem napak vključijo predpostavljeni robni pogoji. Dodaten vir napak je 
predpostavka popolnoma nestisljivega toka in popolnoma trdnih sten. V primeru naše 
numerične simulacije največje odstopanje od realnosti povzroči enofazni pogoj simulacije.  
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Napake diskretizacije ponazarjajo razliko med točno rešitvijo vodilnih enačb in rešitvijo 
diskretnega približka oz. pridobljenega rezultata simulacije. Metoda končnih volumnov 
aproksimira čas, površinske in volumske integrale kontrolnih volumnov. Edini način, da 
ugotovimo, kolikšna je napaka oz. kako blizu pravilni rešitvi vodilnih enačb so naši izračuni, 
je večanje gostote mreže. Z zahtevnejšo geometrijo in gosto mrežo se računalniške potrebe 
seveda povečujejo. Ker pravilna rešitev vodilnih enačb ni nikoli znana, se ji lahko samo 
približujemo. Tako si lahko v inženirski praksi pomagamo z ustaljenimi gostotami mrež, ki 
podajajo dovolj natančne podatke za potrebe naših raziskav. 
 
Napaka iteracije je definirana kot razlika med točno rešitvijo in rešitvijo, pridobljeno pri 
zadnji iteraciji simulacije. Algebraične enačbe, ki jih pridobimo preko procesa diskretizacije, 
so rešene iterativno, saj je direktna simulacije računalniško prezahtevna. Vsak iterativni 
proces je zato potrebno nekje ustaviti. To določimo s konvergenčnimi kriteriji. Kljub 
doseganju želenih konvergenčnih pogojev in dovolj dolge iteracije, pa se nikoli ne bomo 
približali pravilnemu rezultatu in bodo vedno prisotne manjše zaokrožitve računalnika. Zato, 
da je napaka iteracije zanemarljiva glede na druge napake ter ne presega računalniških 
zmožnosti je pomembno izbrati zadostno število iteracij..  
 
Programske in uporabniške napake so napake, ki jih najlažje odpravimo. Za vsako 
programsko opremo lahko trdimo, da vsebuje hrošče. Zato je potrebno slediti komentarjem 
in posodobitvam ponudnikov programskih oprem. Pri programski opremi, ki še ni tako 
znana, je smiselno narediti nekaj testnih poizkusov in tako preveriti njeno delovanje.  Napake 
se lahko pripetijo tudi uporabniku, še posebej pri nastavljanju robnih pogojev in drugih 
nastavitvah v programskem vmesniku. Napake uporabnika se prištejejo k drugim, prej 
omenjenim vrstam napak, zato je pomembno razlikovati napako uporabnika, ki jo je možno 
odstraniti in napako, ki je prisotna že od začetka. 
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4 Rezultati in diskusija 
V poglavju rezultati in diskusija bomo prikazali vse pridobljene rezultate simulacij in jih 
zaradi lažjega razumevanja in povezovanja rezultatov sproti diskutirali. V prvem delu bodo 
predstavljeni rezultati konfiguracije 1 (ki je bila predstavljena v poglavju 3.2.5). Pri tem 
bodo prikazane uporabljene nastavitve, pridobljeni rezultati in upoštevanje konvergenčnih 
kriterijev. Rezultati bodo nato uporabljeni za modeliranje školjčnega diagrama s programom 
Origin.  
 
Drugi, obsežnejši del, bo podrobneje obravnaval tri točke na školjčnem diagramu z 
uporabljeno konfiguracijo 3. Za vsako točko bodo predstavljeni doseženi konvergenčni 
pogoji. Prav tako bo predstavljena razlika rezultatov na podlagi izkoristka za konfiguracije 
1, 2 in 3. To bo služilo za ovrednotenje točnosti rezultatov, predstavljenih v prvem delu, saj 
je mreža konfiguracije 3 bolj popolna in se ne poslužuje toliko povprečenjem kot simulacije 
s konfiguracijo 1. Vsaka predstavljena obratovalna točka pomeni različne pogoje, ki 
privedejo do različnih pojavov in efektov v toku. Za vse tri obravnavane točke v drugem 
delu bodo predstavljene tokovne razmere. Predstavljene bodo hitrosti v pretočnem traktu, še 
posebej v območju gonilnika, pa tudi vse tlačne karakteristike po turbini. Ker je simulacija 
enofazna, je potrebno komentirati možnost pojava kavitacije na območjih nizkega tlaka. 
Posebej pa so  predstavljene še tokovne razmere v sesalni cevi. 
 
Računski čas, potreben za pridobitev rezultatov, je prikazan v spodnji preglednici 4.1, z 
lastnostmi uporabljenega računalnika. Največ točk simulacij se je prav zaradi krajšega časa 
simulacije naredilo s pomočjo konfiguracije 1.  
 
Preglednica 4.1: Računski čas posamezne simulacije in druge karakteristike. 
  Konfiguracija 1 Konfiguracija 2 Konfiguracija 3 
Računski čas  3 ure 6 ur 10 ur 
CPU 3 jedra-3,80 GHz 3 jedra-3,80 GHz 3 jedra-3,80 GHz 
Velikost rezultatov 0,5 GB 2 GB 2,5 GB 
Število elementov mreže 1839603 6321939 8422891 
 
 
Skupno je bilo opravljenih 95 uspešnih simulacij, kar znaša približno 230 računskih ur ali 
skoraj 10 dni. 
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4.1 Školjčni diagram 
Z izdelavo školjčnega diagrama, lahko primerjamo delovno območje izdelane turbine z 
drugimi tipi turbin. Za izdelavo natančnega školjčnega diagrama se uporabijo rezultati iz 
modelnega testa, kjer so zabeleženi parametri pri več tisoč obratovalnih točkah. Ker te 
možnosti nimamo, bomo s pomočjo numeričnih simulacij pridobili podatke za nekaj 
obratovalnih točk. Vsi rezultati so pridobljeni s pomočjo konfiguracije 1, ki nam omogoča 
hitro simulacijo in zadovoljivo točnost.  
 
Simulacije sledijo v poglavju 3.2.6 omenjenim konvergenčnim pogojem. Z ostankom 
napake oz. RMS-residuals dosežemo zastavljen kriterij 10−4 na vseh področjih višjega 
izkoristka. Doseganje konvergenčnih kriterijev je težje izven optimalnih delovnih točk, saj 
prihaja do vrtinčenj in fluktuacij toka v turbini. Takšen tok onemogoča dobro konvergenco 
za stacionarno simulacijo. Fizikalno gledano nam s stacionarno oz. časovno neodvisno 
simulacijo ne uspe popisati časovno odvisne fluktuacije toka. Ostanek napake za 
kontinuitetno enačbo doseže zastavljen kriterij ostanka napake, pri gibalnih enačbah za smeri 
x, y in z pa preide v periodično nihanje. Primer takšne konvergence je prikazan na sliki 4.1, 
kjer imamo na abscisi število iteracij in na ordinatni osi ostanek napake v logaritemski skali.  
 
 
 
Slika 4.1: Primer konvergence konfiguracije 1 izven področja optimalnega obratovanja. 
 
Poleg kriterija ostankov napake preverimo še zagotavljanje kriterijev konvergence masnega 
toka in izkoristka. Ta kriterija, sta zadoščena v vseh izračunanih in uporabljenih delovnih 
točkah za modeliranje školjčnega diagrama. Na sliki 4.2 imamo za identičen primer 
delovanja izven optimalnih pogojev kot na sliki 4.1 prikazan potek izkoristka in razlike 
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masnih tokov. Na abscisni osi je prikazano število iteracij, na ordinati pa vrednosti ročno 
izbranih kriterijev konvergence (Izkoristek, Razliko masnih pretokov). Razlika masnih 
tokov je negativna zaradi napake povprečenja v konfiguraciji 1. 
 
 
 
Slika 4.2: Doseganje konvergenčnih pogojev pretoka in izkoristka, levo: graf poteka izkoristka, 
desno: graf poteka pretočnih razlik. 
 
Vse delovne točke, uporabljene v simulaciji, so zbrane v preglednici 4.2. Za definicijo 
delovne točke smo izbrali pretok Q in določili odprtje vodilnika α. Kot rezultat simulacije 
so v preglednici podani naslednji parametri: izkoristek in vodni padec H sta pridobljena iz 
rezultatov simulacije, pretočno in tlačno število pa izračunano po prej definiranih enačbah 
(glej poglavje 2.4). 
 
Preglednica 4.2: Delovne točke uporabljene za simulacijo s konfiguracijo 1. 
Točke simulacije 
Kot odprtja Pretok Vodni padec Izkoristek Pretočno število Tlačno število  
α[°] Q [m^3/s] H [m] 𝜼[/] ρ [/] ψ [/] 
30 0,40 15,60 0,780 0,206 0,753 
30 0,45 19,41 0,817 0,232 0,937 
30 0,50 24,21 0,800 0,258 1,169 
30 0,55 29,50 0,772 0,284 1,424 
30 0,60 35,34 0,750 0,309 1,706 
30 0,65 41,79 0,720 0,335 2,018 
30 0,70 49,00 0,690 0,361 2,366 
30 0,80 64,36 0,638 0,412 3,107 
30 0,90 85,10 0,577 0,464 4,109 
30 1,00 110,90 0,531 0,516 5,354 
35 0,42 12,47 0,814 0,217 0,602 
35 0,45 14,34 0,848 0,232 0,692 
35 0,48 16,17 0,875 0,247 0,780 
35 0,50 17,51 0,885 0,258 0,845 
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35 0,52 19,05 0,883 0,268 0,920 
35 0,58 24,10 0,851 0,299 1,164 
35 0,60 25,69 0,845 0,309 1,240 
35 0,65 30,04 0,829 0,335 1,450 
35 0,70 35,20 0,793 0,361 1,699 
40 0,40 8,36 0,710 0,206 0,404 
40 0,45 10,95 0,832 0,232 0,529 
40 0,50 13,48 0,900 0,258 0,651 
40 0,53 14,85 0,912 0,271 0,717 
40 0,58 17,95 0,916 0,296 0,866 
40 0,60 19,60 0,910 0,309 0,946 
40 0,65 23,18 0,895 0,335 1,119 
40 0,70 27,32 0,860 0,361 1,319 
40 0,80 36,49 0,810 0,412 1,762 
40 0,90 47,43 0,755 0,464 2,290 
40 1,00 61,55 0,686 0,516 2,972 
40 1,10 78,16 0,625 0,567 3,774 
40 1,20 95,20 0,582 0,619 4,596 
45 0,40 6,30 0,584 0,206 0,304 
45 0,50 10,79 0,890 0,258 0,521 
45 0,53 12,24 0,918 0,273 0,591 
45 0,55 13,35 0,921 0,284 0,645 
45 0,57 14,50 0,921 0,294 0,700 
45 0,60 16,24 0,919 0,309 0,784 
45 0,62 17,40 0,918 0,320 0,840 
45 0,65 19,16 0,915 0,335 0,925 
45 0,68 20,95 0,910 0,351 1,012 
45 0,70 22,19 0,905 0,361 1,072 
45 0,80 29,93 0,848 0,412 1,445 
47,5 0,40 5,44 0,465 0,206 0,262 
47,5 0,50 9,70 0,883 0,258 0,468 
47,5 0,60 14,92 0,917 0,309 0,721 
47,5 0,70 20,57 0,906 0,361 0,993 
47,5 0,80 27,56 0,856 0,412 1,331 
47,5 0,90 37,20 0,777 0,464 1,796 
47,5 1,00 48,37 0,712 0,516 2,336 
47,5 1,10 61,10 0,656 0,567 2,950 
47,5 1,20 75,18 0,608 0,619 3,630 
50 0,40 4,00 0,382 0,206 0,193 
50 0,45 6,86 0,722 0,232 0,331 
50 0,50 8,77 0,870 0,258 0,423 
50 0,52 9,61 0,900 0,268 0,464 
50 0,55 11,11 0,911 0,284 0,536 
50 0,58 12,69 0,913 0,299 0,613 
50 0,60 13,76 0,913 0,309 0,664 
50 0,62 14,82 0,913 0,320 0,715 
50 0,68 18,05 0,909 0,351 0,872 
50 0,70 19,16 0,905 0,361 0,925 
50 0,75 22,06 0,892 0,387 1,065 
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50 0,80 25,52 0,860 0,412 1,232 
50 0,90 34,53 0,780 0,464 1,667 
50 1,00 42,20 0,764 0,516 2,038 
50 1,10 52,57 0,715 0,567 2,538 
50 1,20 65,07 0,661 0,619 3,142 
50 1,30 78,64 0,616 0,670 3,797 
55 0,45 5,46 0,562 0,232 0,264 
55 0,50 7,25 0,834 0,258 0,350 
55 0,60 11,82 0,903 0,309 0,571 
55 0,65 14,48 0,901 0,335 0,699 
55 0,70 16,81 0,900 0,361 0,811 
55 0,80 22,51 0,865 0,412 1,087 
60 0,50 6,01 0,740 0,258 0,290 
60 0,60 10,46 0,870 0,309 0,505 
60 0,70 14,85 0,890 0,361 0,717 
60 0,72 15,82 0,886 0,371 0,764 
60 0,75 17,34 0,879 0,387 0,837 
60 0,80 20,16 0,860 0,412 0,973 
60 0,90 27,24 0,780 0,464 1,315 
60 1,00 35,45 0,720 0,516 1,712 
70 0,60 8,98 0,740 0,309 0,434 
70 0,70 12,24 0,850 0,361 0,591 
70 0,80 16,95 0,830 0,412 0,818 
70 0,90 23,36 0,760 0,464 1,128 
70 1,00 30,51 0,700 0,516 1,473 
70 1,10 38,40 0,650 0,567 1,854 
 
 
Izdelan školjčni diagram na sliki 4.3 z modro črto prikazuje kote odprtja vodilnika, z zeleno 
črto pa so predstavljene izolinije izkoristka. Na abscisi imamo pretočno število, na ordinati 
pa tlačno število, bolj jasna definicija števil je podana v poglavju 2.4. Tako je prikazan 
diagram brezdimenzijski in ga lahko primerjamo s školjčnimi diagrami turbin drugih 
konfiguracij. Rdeče točke predstavljajo simulirane točke iz preglednice 4.2. Opazna so 
odstopanja za nekatere točke z, na primer, kotom odprtja vodilnika. Do neujemanja pride 
zaradi aproksimacije in smoothing faktorjev, uporabljenih v programu za izdelavo grafov 
Origin. S povečanjem računalniških kapacitet oz. zmogljivosti, bi izdelali simulacije za še 
več delovnih točk, še posebej v območju visokih izkoristkov. Tako bi se z večanjem števila 
simuliranih točk, večala tudi natančnost školjčnega diagrama oz. zmanjšalo opaženo 
neujemanje. 
 
Školjčnega diagrama nismo mogli izdelati v treh območjih. S simulacijami, kot smo že 
predhodno omenili, pride do težav v območjih neoptimalne obremenitve zaradi povečanja 
dinamičnih oz. nestacionarnih pojavov. Kljub očitnim omejitvam stacionarne simulacije 
poleg področja z visokimi izkoristki, tudi nekatera področja nižjih izkoristkov. Stacionarne 
simulacije večjih pretokov so konvergenčno bolj stabilne, kot simulacije pri zelo nizkih 
pretokih, kjer se pojavlja večja nestabilnost in vrtinčenje toka. Delovne točke z visokimi 
tlačnimi števili in visokimi pretočnimi števili (ρ>0,3, ψ >0,8) so tako dosegle pogoje 
konvergence. Zato se školjčni diagram v to smer še nadaljuje. Problematičen je popis točk  
z velikim pretočnim številom in manjšim tlačnim številom (ρ>0,3, ψ <0,8).Tu naletimo na 
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področje obratovanja, kjer s stacionarno simulacijo ne uspemo doseči konvergence, niti je 
ne uspemo izračunati. Podobne težave se pokažejo tudi z nižjimi pretočnimi števili (ρ<0,25), 
kjer neglede na tlačno število, dosežemo tokovne pogoje, ki so nemogoči za stacionarno 
simulacijo. Na sliki 4.4 je prikazan izkoristek v odvisnosti od pretočnega števila, kjer je 
razvidno, da lahko levo od BEP področja z nižjim pretočnim številom naredimo le nekaj 
simulacij in veliko več proti večjim pretočnim številom. Modelni test bi omogočil določitev 
tipičnih oblik kavitacije in tako definiral dovoljeno obratovalno območje za našo turbino. 
Naš školjčni diagram dobro popisuje obratovalno območje turbine oz. področje višjih 
izkoristkov, kar nam poda dobre smernice, za katere primere bi bila primerna izvedba 
izdelane turbine. Seveda lahko modelni test nadomestimo tudi s simulacijami, ki 
obravnavajo bolj realen tok v nestacionarmem stanju, brez poenostavitev.  
 
Iz slike 4.4 in školjčnega diagrama je razvidno, da imamo zelo strm padec izkoristka z 
nižanjem pretočnega števila medtem, ko se ta manjša počasneje z večanjem izkoristka. 
Školjčna diagrama cevne in Kaplanove turbine se razen v poziciji področja delovanja ne 
razlikujeta. Za oba je značilno večje področje visokih izkoristkov ali področje delovanja 
zaradi dvojne regulacije turbine, ki omogoča boljše pogoje natekanja vode na gonilnik. Naš 
školjčni diagram je tako bolj podoben školjčnemu diagramu Francisove turbine, kot je 
prikazano na sliki 2.7 v poglavju 2.5.  
 
 
 
Slika 4.3: Školjčni diagram izdelane turbine. 
 
Rezultati in diskusija 
45 
 
Slika 4.4: Karakteristika izkoristka za kot odprtja vodilnika 40°. 
 
4.2 Specifična hitrost 𝒏𝒔 
Za točko optimalnega izkoristka lahko določimo specifično vrtilno hitrost (Enačba (4.1)). 
To nam omogoča klasifikacijo turbine, predstavljeno na sliki 4.5. Tako ugotovimo, za katere 
kriterije je naša turbina najprimernejša.  
𝒏𝒔 = 𝟑, 𝟔𝟓𝟐 𝒏 
𝑸𝟎,𝟓
𝑯𝟎,𝟕𝟓
= 𝟑, 𝟔𝟓𝟐 ∙ 𝟏𝟏𝟎𝟎 𝒎𝒊𝒏−𝟏  
(𝟎, 𝟓𝟕
𝒎𝟑
𝒔 )
𝟎,𝟓
(𝟏𝟔, 𝟐𝟒 𝒎)𝟎,𝟕𝟓
= 𝟑𝟖𝟒, 𝟕 𝒔−𝟏 (4.1) 
 
Glede na graf na sliki 4.5 in glede na pridobljene specifične hitrosti, se naša turbina uvršča 
v območje turbin mešanega toka. Na grafu je prikazana z rdečim križem, Saxo turbine pa z 
modro elipso. V okviru teh turbin smo predstavili Deriaz turbino. Tako dosegamo 
klasifikacijo za višje vodne padce v primerjavi s turbinami tipa Kaplan. V primerjavi s 
Francisovimi turbinami dosežemo višjo specifično hitrost ter posledično delovanje za večje 
pretoke. Saxo turbine se tipično nahajajo pri specifičnih hitrostih od 630 do 800. Z 
implementacijo diagonalnega gonilnika dosežemo nižjo vrednost specifične hitrosti z 
ohranjenimi dobrimi lastnostmi Saxo turbine.  
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Slika 4.5: Izbira vodnih turbin za različne pretoke in padce glede na specifično hitrost [6]. 
 
4.3 Rezultati tokovnih razmer v treh delovnih točkah 
V tem poglavju bomo primerjali tri različne obratovalne točke s konfiguracijo 3, 
predstavljeno v poglavju 3.2.5. S konfiguracijo 3 dobimo najbolj natančen popis tokovnih 
pojavov, saj je omrežen celotni turbinski trakt, kar pa rezultira v izjemno dolgi simulaciji. 
Največ časa bo turbina delovala na področjih optimalnega izkoristka, kjer ne prihaja do 
izrazitih motenj v toku, kot, na primer, kavitacija. Zaradi vedno večjega vključevanja 
nepredvidljivih obnovljivih virov energije kot sta veter in sončna energija, v energetsko 
omrežje, je potrebno akumulirati dovolj energije za primarno in sekundarno regulacijo 
omrežja. To pa zelo dobro zagotavljajo hidroelektrarne. Da zagotovijo dovolj akumulirane 
vodne energije, pa morajo pogostokrat delovati v pogojih nižjih obremenitev. Zato je zmeraj 
bolj pomemben popis delovanja turbine izven optimalnih obratovalnih točk. 
 
Za lažje sledenje in primerjanje obratovalnih točk, jih bomo poimenovali z indeksi A, B in 
C. Točke so prikazane v školjčnem diagramu na sliki 4.6. Točka B predstavlja obratovalno 
točko v bližini točke optimalnega izkoristka (BEP). Kljub neujemanju točke B z BEP v 
grafu, velja točka B za simulacijo, kjer je najvišji izkoristek izmed vseh ostalih 88 
simuliranih točk. Razlog se skriva v že prej omenjeni aproksimaciji školjčnega diagrama 
zaradi majhnega števila vhodnih podatkov. Vse tri točke se v izračunanem tlačnem številu 
ne razlikujejo za več kot 10%. S tem tlačno število za vse tri primere ohranimo dokaj 
konstantne. Delovna točka A je ima pretok na vstopu za 20% manjši kot točka B. Delovna 
točka pa ima pretok na vstopu povečan za 20% v primerjavi s točko B. Tako pridobimo tri 
različne tokovne razmere, kjer je glavna spremenljivka uporabljen pretok ali kot je razvidno 
Saxo 
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iz školjčnega diagrama pretočno število in odprtje gonilnika. Z različnimi odprtji gonilnika 
ohranjamo približno enako tlačno število za vse tri primere. 
 
 
 
Slika 4.6: Školjčni diagram s prikazanimi simuliranimi delovnimi točkami. 
 
4.3.1 Doseganje konvergenčnih pogojev 
Za vse tri točke dosežemo zastavljene pogoje konvergence za ostanek napake kontinuitetne 
enačbe. S konvergenco ostanka napake imamo, kot pričakovano iz prejšnjih izkušenj, težave 
z delovnima točkama A in C. V točki B nimamo teh težav saj se ne pojavljajo nestacionarni 
pojavi in konvergenco za gibalno enačbo dosežemo v nekaj več kot 80 iteracijskih korakih. 
Za vse točke pa dosežemo konvergenčni pogoj masnega toka in izkoristka. Razlika masnih 
tokov je pri vseh primerih ustaljena na vrednosti 0 kg/s. V primeru B imamo v zadnjih nekaj 
iteracijah odstopanja za +- 0,005 kg/s, pri A +-0,035 kg/s in pri C +-0,05 kg/s. Interval 
fluktuacije izkoristka v B je 0,01% in za A ter C približno 0,1%  Konvergenca ostanka 
napake je prikazana za vsako točko na slikah 4.7. Na abscisi je prikazano število iteracij in 
na ordinati vrednost ostanka napake.  
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Slika 4.7: Prikazane konvergence ostanka napake za vse tri delovne točke, zgoraj: delovna točka A, 
sredina: delovna točka B, spodaj: delovna točka C. 
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Če tako primerjamo rezultate izkoristka za točke A, B in C za vse tri uporabljene 
konfiguracije, lahko ugotovimo, kakšna napaka se pojavi v konfiguraciji 1 v zameno za 
hitrejši izračun simulacije. Izkoristki so prikazani v preglednici 4.3. 
 
Preglednica 4.3: Primerjava izkoristkov različnih simulacij za tri delovne točke. 
  Izkoristek [%] 
  Konfiguracija 1  Konfiguracija 2 Konfiguracija 3 
A 78,0 78,4 79,2 
B 92,2 92,3 92,0 
C 83,0 82,9 81,5 
 
 
Ko primerjamo rezultate izkoristka med konfiguracijo 1 in 2, pride do minimalnih 
sprememb. S konfiguracijo 3 pa pride do razlik približno 1%. Tako lahko sklepamo, da ima 
mreža v vrteči se domeni večji vpliv na točnost rezultatov. Kljub temu smo zadovoljni z 
rezultati konfiguracije 1, uporabljenih v prejšnjem poglavju, saj smo z njimi želeli prikazati 
le približek školjčnega diagrama. 
 
 
4.3.2 Trikotniki hitrosti v delovnih točkah A, B in C 
Razlike med pretočnimi pogoji delovnih točk A, B in C lahko predstavimo s pomočjo 
trikotnikov hitrosti. Vsaka sprememba obratovalnih parametrov privede do spremembe 
trikotnikov hitrosti. Predstavljeni trikotniki hitrosti, ne prikazujejo točnih vrednosti, ampak 
ohranjajo razmerja in pravilne postavitve. Na slikah 4.8, 4.9 in 4.10 so tako vidne razlike na 
vstopu in izstopu gonilnika za delovne točke A, B in C. Vsaka točka ima drugačno postavitev 
vodilnih lopatic. A ima kot odprtja 30°, B ima kot odprtja 45° in C ima kot odprtja 70°. 
 
Profili lopatic so prikazani na razponu od pesta 0,5 ki je na sliki 4.11 prikazan z modro barvo. 
V primeru aksialne turbine bi imeli enako obodno hitrost po celotnem profilu lopatice, ker 
pa gre za gonilnik diagonalnega tipa, je obodna hitrost u1 na vstopu nekoliko višja kot na u2 
izstopu. To je dobro vidno na prikazanem razponu na sliki 4.11, kateremu se radij z višino 
spreminja in tako tudi obodna hitrost. c0, predstavlja absolutno hitrost iz vodilnika. 
Absolutna hitrost c0 je enaka absolutni hitrosti c1, ki vstopa v gonilnik. Smer absolutne 
hitrosti iz vodilnika, temelji na odprtju vodilnih lopatic, njena velikost pa določimo na 
podlagi meridiane komponente hitrosti absolutne hitrosti. Z večanjem pretoka, se nam prične 
večati meridiana komponenta absolutne hitrosti cm. Meridiana komponenta hitrosti, se mora 
ohranjati čez gonilnik za zagotavljanje kontinuitetne enačbe. Tako sta meridiani komponenti 
absolutne hitrosti na vstopu gonilnika cm1 in izstopu gonilnika cm2 enake velikosti. Na podlagi 
zveze med obodno, absolutno in relativno hitrostjo, predstavljeno v enačbi (4.2), lahko tako 
na vstopu in izstopu iz gonilnika prikažemo tudi relativno hitrost w1 za vstop in w2 za izstop. 
Enačba (4.2), je bila podrobneje obrazložena v poglavju 2.3.1. 
?⃗? = ?⃗⃗⃗? + ?⃗⃗?  (4.2) 
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Če se relativna hitrost po svoji usmeritvi ujame z usmeritvijo lopatice kot v točki B, bomo 
imeli optimalno prileganje toka na lopatico (slika 4.9), kjer ne bo prišlo do vrtinčenj ali 
nastanka izgub. Relativna hitrost w1 v primerih  za A (slika 4.8) in C (slika 4.10), se ne ujema 
z usmeritvijo lopatice, kar vodi do izgub in posledični nižjega izkoristka. Turbina mora na 
izhodu iz gonilnika v točki optimalnega izkoristka radialno komponento absolutne hitrosti 
cu2 imeti enako 0 in tako popolnoma aksialni tok v sesalni cevi. Z umikanjem iz točke 
optimalnega izkoristka se na izstopu iz gonilnika prične pojavljati radialna komponenta 
absolutne hitrosti kot je prikazano za primer A in C. Vsakršno odstopanje od optimalnih 
obratovalnih točk lahko vodi do resnih težav, kot na primer kavitacija, tlačne pulzacije, 
vrtinčenje in še mnogih drugih, za obratovanje turbine. Vse to pa se kaže v padcu izkoristka, 
kateremu se želimo izogniti. Vse posebnosti toka bodo predstavljene v nadaljevanju. Na sliki 
4.8 imamo s TS označeno tlačno stran lopatic in s SS sesalno stran lopatic. Kot β nam 
predstavlja kot relativne hitrosti in α kot absolutne komponente hitrosti. 
 
 
 
 
Slika 4.8: Trikotniki hitrosti za delovno točko A. 
 
Q<QBEP 
TS 
TS 
SS 
SS 
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Slika 4.9: Trikotniki hitrosti za delovno točko B. 
 
 
 
 
Slika 4.10: Trikotniki hitrosti za delovno točko C. 
 
 
4.3.3 Razmere med lopaticami 
Za prikaz medlopatičnih rezultatov za gonilnik in vodilnik, so uporabljeni trije različni 
razponi, ki so za gonilnik prikazani na sliki 4.11. Vsaka barva prikazuje svojo vrednost 
Q≈QBEP 
Q>QBEP 
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razpona, tako imamo z rdečo prikazane razmere blizu pesta, z modro na sredini lopatice in z 
zeleno na koncu lopatice ali ob obroču gonilnika. 
 
 
 
Slika 4.11: Prikaz razponov za prikaz lastnosti toka na gonilniku. 
 
Na sliki 4.12 so prikazane tokovnice, za vse tri delovne točke, pri različnih razponih. S 
tokovnico lahko primerjamo smer gibanja vode na vodilniku in gonilniku. V gonilniku, so 
prikazane relativno na gonilnik, ki se vrti z izbrano vrtilno frekvenco. To pojasnjuje 
neujemanje tokovnic med domeno vodilnika, ki je stacionarna in vrtečo domeno gonilnika. 
Z istim ozirom so prikazane hitrosti v sliki 4.13, kjer je hitrost v gonilniku prikazana 
relativno nanj in je tako prikazana hitrost relativna hitrost w.  
 
Manjši kot je kot odprtja vodilnika, več je ustvarjene radialne komponente absolutne hitrosti, 
kar je razvidno na slikah s trikotniki hitrosti. Pri tokovnicah lahko opazimo slabše obtekanje 
vodilnika v točkah A in B v primerjavi s točko C, ne glede na opazovani razpon. Pri manjšem 
kotu pride do zmanjšanja hitrosti vode in jasnega povečanja tlaka na vstopu tlačne strani 
lopatice, kar je razvidno na sliki 4.14, ki prikazuje konture istega tlaka (tlaku je treba prišteti 
še atmosferski tlak za prikaz realnih rezultatov in opazovanje kavitacije). Povečanje tlaka 
seveda pomeni zmanjšanje hitrosti, ki je najizrazitejše v točki A in najmanjše v točki C, kot 
je razvidno na sliki 4.13.  
 
Zelo zanimive so tokovnice na gonilniku. Z njihovo usmeritvijo se skladajo tudi prej 
prikazani trikotniki hitrosti, še posebej komponenta relativne hitrosti na vstopu in izstopu pri 
razponu 0,5. Primerjamo pa lahko tudi velikosti relativne hitrosti na izstopu iz gonilnika 
glede na hitrosti prikazane na sliki 4.13. Največja relativna hitrost na izstopu je v točki C, ki 
ima najvišjo vrednost pri razponu 0,2 ter se zmanjšuje do razpona 0,8. Relativne hitrosti so 
večje pri pestu zaradi nižjih obodnih hitrosti, kar velja za vse točke.  
 
0,8 
0,2 
0,5 
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Pri točkah B in C ne opazimo večjih separacij toka na lopatici gonilnika. Še vedno pa 
moramo biti pozorni, da so rezultati predstavljeni za enofazno simulacijo, kjer nimamo 
simulirane kavitacije. Tako lahko za točko C na sliki 4.14, opazimo področja zelo nizkega 
tlaka na sesalni strani lopatice. Bolj kot se odmikamo od pesta gonilnika bolj je izrazito 
nizkotlačno polje. Pojav kavitacije na tem področju je značilen za Francis gonilnike pri 
večjem pretoku. Prav tako kot pri Francis gonilnikih lahko pričakujemo kavitacijo na sesalni 
strani vstopnega robu. Čeprav je to področje nizkega tlaka na sliki 4.14 neizrazito, lahko 
opazimo izrazito visoke hitrosti na sliki 4.13 na omenjenem mestu za vse tri obravnavane 
delovne točke. S trenutnimi podatki lahko pogoje kavitacije le predpostavljamo na podlagi 
izkušenj in poznanih pojavov kavitacije na turbinah. 
 
Medtem ko za točki B in C ni vidnih posebnosti na podlagi tokovnic, opazimo izrazito 
vrtinčenje toka pri točki A na razponu 0,2. Zaradi delne obremenitve prihaja do razvoja 
nestabilne vrtinčne kavitacije. Poleg vrtinca v tokovnicah lahko na sliki 4.14 opazimo 
izrazito nizkotlačno polje, ki se začne v bližini vstopnega roba pri pestu in se z večanjem 
razpona premika vzdolž lopatice. 3D vizualizacija nizkotlačnega polja je prikazana na sliki 
4.15. Nestabilna vrtinčna kavitacija povzroča periodično oscilacijo tlaka. Vrtinčno kavitacijo 
je med prvimi uspel prikazati Yamamoto et al. [29].  
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Slika 4.12: Tokovnice na različnih razponih pri različnih točkah obratovanja, po stolpcih so iz leve 
proti desni pridkane delovne točke A, B in C, po vrsticah pa od zgoraj navzdol razponi od 0,2, 0,5 
do 0,8. 
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Slika 4.13: Relativna hitrost prikazana s konturo pri različnih razponih in različnih točkah 
obratovanja, po stolpcih so iz leve proti desni prikazane delovne točke A, B in C, po vrsticah pa od 
zgoraj navzdol razponi od 0,2, 0,5 do 0,8. 
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Slika 4.14:Tlak prikazan s konturo pri različnih razponih in različnih točkah obratovanja, po 
stolpcih so iz leve proti desni prikazane delovne točke A, B in C, po vrsticah pa od zgoraj navzdol 
razponi od 0,2, 0,5 do 0,8. 
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Slika 4.15: Z zeleno prikazani med lopatični vrtinci za obratovalno točko A. 
 
4.3.4 Tlačne razmere po turbini 
Kavitacija se pojavi, ko tlak na njej pade pod kritično vrednost oz. pod tlak uparjanja vode. 
Ta znaša 2330 Pa pri temperaturi vode 20°C. Naša simulacija upošteva atmosferski tlak 0 
Pa, zato je potrebno prišteti tlačnim rezultatom še tlak okolice, kjer bomo namestili turbino. 
Za lažje opazovanje kavitacije pa lahko preračunamo tlak nastanka kavitacije glede na naše 
rezultate, ki tako znaša -98,995 Pa. Kavitacija je v veliki meri odvisna od natočnega kota 
tekočine. Pri obratovalnih točkah blizu optimalne točke delovanja bodo minimalni tlaki na 
lopatici najvišji, kar za nas predstavlja točka B. Gonilnik naleti na podobne karakteristike 
kavitacije kot gonilnik tipa Francis, saj ne more prilagajati kota lopatic za zagotavljanje 
najboljših razmer natoka vode.  
 
Za primer A na sliki 4.16 ni vidnih območij, ki bi dosegale kriterij kavitacije, viden je samo 
vpliv vrtinca na sesalni strani lopatice. Prav tako je viden začetek vrtinca na pestu. Več o 
generaciji kavitacijskega vrtinca med lopaticam za nizke delne obremenitve je opisal 
Yamamoto [29]. Medlopatična vrtinčna kavitacija lahko ustvarja izgubo energije skozi 
medlopatični kanal. Intenzivne fluktuacije tlaka lahko v določenih primerih privedejo do 
razpok na lopaticah in pestu gonilnika. Vpliv vrtinca je prav tako viden na prikazani sesalni 
strani lopatice na sliki 4.16. Sam tlak v vrtincu pade dovolj nizko za pojav kavitacije še 
posebej ob pestu, kot prikazuje slika 4.14. Ker je simulacija stacionarne narave, je vprašljiva 
dinamična fluktuacija vrtinca, za kar bi bila potrebna nadaljnja dvofazna tranzientna 
simulacija.  
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Slika 4.16:Prikaz tlačnih razmer na predvodilniku, vodilniku in gonilniku, zgoraj je prikazana 
obratovalna točka A, v sredini je obratovalna točka B in spodaj je obratovalna točka C. 
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Tako za točko B in C, je na sliki 4.17 opaženo nizkotlačno področje na vstopnem robu na 
sesalni strani gonilnikove lopatice. Tu se izpolnjuje pogoj za nastanek lokalne kavitacije. Ta 
tip kavitacije se nahaja na majhni površini gonilnikove lopatice, zanj pa je značilna visoka 
intenziteta, ki lahko povzroči lokalno poškodbo lopatic. 
 
 
            
 
      
 
                 
Slika 4.17: Prikaz tlačnih razmer na tlačni in sesalni strani lopatic za tri obratovalne pogoje, v 
levem stolpcu je tlačna stran lopatic in v desnem stolpcu sesalna stran, zgoraj je prikazana 
obratovalna točka A, v sredini je obratovalna točka B in spodaj je obratovalna točka C. 
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Na sesalni strani lopatice za točko C je na sliki 4.17, vidno večje nizkotlačno polje, ki se 
pojavi zaradi pretočne preobremenitve Na tlačni strani je dobro vidno večanje tlaka z 
večanjem pretoka oz. spreminjanjem obratovalnih točk od točke A do C.  
 
V naslednjem nizu slik je prikazano porazdelitev tlaka po lopatici, za vse tri obravnavane 
razpone. Porazdelitev tlaka po lopatici ne razumemo kot obremenitev z vidika trdnosti 
materiala (napetost in deformacije), pač pa s kolikšno površino lopatica učinkuje na tok, da 
se ta preusmeri na poti skozi rotor.  Na ordinati je prikazan tlak, na abscisi pa 
brezdimenzijska razdalja od vstopa do izstopa domene gonilnika S. Na vsakem grafu je 
prikazana meja oz. tlak, pri katerem dosežemo kavitacijo.  
 
Graf točke A (slika 4.18) v prikazanih razponih ne doseže mejne vrednosti tlaka za pojav 
kavitacije. Tako kot je bilo področje nizkega tlaka prikazano na sesalni strani lopatice na 
sliki 4.17, se vpliv vrtinca prikaže na grafu kot padec, ki se od vstopa premika vse do izstopa 
vzdolž lopatice. Pri razponu 0,2, poleg vpliva vrtinca praktično nimamo razlike v tlaku glede 
na tlačno in sesalno stran, proti S 1 dosežemo celo negativne vrednosti. Tako je zaradi pojava 
vrtinca mogoče opaziti negativen navor na lopatico pri pestu. Pri razponu 0,5 je razlika bolj 
očitna, ta pa se pri razponu 0,8 ponovno poveča. Tudi v točki A, se pojavi nizkotlačno 
območje na vstopni strani lopatice pri razponu 0,8 oz. čim bližje obroču gonilnika. Ta lokalni 
padec tlaka je v primerjavi z drugima dvema točkama v točki A najmanjši.  
 
 
 
Slika 4.18: Porazdelitev tlaka po lopatici za točko A. 
 
Graf točke B (slika 4.19) doseže lokalno kavitacijo na vstopnem robu sesalne strani v bližini 
gonilnikovega obroča. To področje je na grafu prikazano s padcem tlaka na razponu 0,8 pri 
vrednosti S med 0 in 0,1. Tlačne razlike med tlačno in sesalno stranjo so enakomerne za 
posamezen razpon in se večajo z večanjem razpona.  
 
Tlak [Pa] 
S [/] 
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Slika 4.19: Porazdelitev tlaka po lopatici za točko B. 
 
 
Za točko C lahko na sliki 4.20 zapišemo enaka opažanja kot za točko B v razponu 0,8, saj 
pride do nastanka lokalne kavitacije na istem mestu. Opazimo lahko manjše enakomerno 
spreminjanje tlačne razlike med tlačno in sesalno stranjo lopatice. Prav tako so dosežene v 
točki C najvišje tlačne vrednosti na tlačni strani lopatice, kar smo že opazili na prikazu kontur 
tlaka na tlačni strani lopatice. To pa pomeni, da je lopatica v točki C podvržena največjim 
obremenitvam. 
 
 
 
 
Slika 4.20: Porazdelitev tlaka po lopatici za točko C. 
Tlak [Pa] 
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4.3.5 Analiza sesalne cevi 
Za analizo sesalne cevi, bodo na tri različne načine predstavljeni izračunani podatki. Najprej 
za tlačno konturo sesalne cevi po vertikalnem prerezu, z dodatno prikazanimi vektorji 
hitrosti, enaki podatki bodo potem prikazani še za pretočne razmere neposredno pod 
gonilnikom, kot je prikazana rumena površina na sliki 4.21. Na zadnje bomo prikazali še 
potek 3D tokovnic po sesalnem cevovodu. 
 
 
 
Slika 4.21: Lokacija prikaza pretočnih razmer tik za gonilnikom. 
 
 
Ko obratujemo izven optimalnega območja, se nam v sesalni cevi zelo pogosto pojavi 
kavitacijski vrtinec. V primeru delovne točke A, kjer obratujemo z manjšim pretočnim 
številom kot v optimalnem območju, se pojavi opletajoči in rotirajoči se vrtinec. Na sliki 
4.22 je prikazano, kako si lahko predstavljamo zavitost vrtinca. Seveda se moramo zavedati, 
da so rezultati pridobljeni iz stacionarne simulacije in se dinamično opletanje in rotiranje 
vrtinca ne more prikazati. So pa prikazani rezultati potrditev, da na tem mestu pride do 
pojava vrtinca, ki ga je potrebno obravnavati. Iz slike 4.23 je razvidna smer rotacije vrtinca, 
ki je v tem primeru skladna z rotacijo rotorja. To se sklada tudi s prikazano izstopno 
absolutno hitrostjo c2 na sliki 4.8 trikotnikov hitrosti. Vidno je tudi, da se nizkotlačno 
področje vrtinca na opazovanem mestu pomika proti steni in ni pozicioniran po osi cevi. 
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Slika 4.22: Tlačne razmere v sesalni cevi za točko A s prikazanimi vektorji hitrosti. 
 
 
 
Slika 4.23: Tlačne razmere za gonilnikom za točko A s prikazanimi vektorji hitrosti. 
 
 
Za točko B ne pričakujemo, da se bo pojavilo vrtinčenje v sesalni cevi, saj se naj bi v 
optimalni točki izkoristka porabila vsa radialna komponenta absolutne hitrosti c2, kot je to 
prikazano s trikotniki hitrosti. Simulacija pokaže, da se še vedno ohrani nekaj radialne 
absolutne hitrosti, ki ustvari vrtinec v osi sesalne cevi, ki se vrti v obratni smeri vrtenja 
gonilnika (slika 4.25). Vrtinec je veliko manjši v primerjavi z vrtincema v tokovih A in C. 
Poleg glavnega vrtinca v sredini, se pojavijo tudi sekundarni vrtinci , ki se gibljejo s smerjo 
gonilnika in najverjetneje prikazujejo vpliv lopatic gonilnika, saj imamo 7 lopatic in 7 
sekundarnih vrtincev. Sekundarni vrtinci so lahko le pojav stacionarne simulacije, zato bi 
Tlak 
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bilo potrebno preveriti, če se pojavijo tudi v tranzientni simulaciji. Osrednji vrtinec se ne 
razvije v kavitacijski vrtinec, saj so tlaki v vrtincu večji kot tlaki uparjanja vode. Kljub temu, 
da se pojavijo vrtinci, je njihova hitrost in s tem radialna komponenta absolutne hitrosti 
izrazito manjša kot pa v primerih A in C. To nam potrdijo prikazani vektorji hitrosti, ki s 
svojo dolžino ponazarjajo hitrost. Če se osredotočimo na sliko 4.24, lahko opazimo višje 
tlake v dnu sesalnega kolena in nižje tlake na njegovem vrhu. Vsa voda, ki pride iz gonilnika 
se zaleti v dno sesalnega kolena, kar nam povzroči nekaj izgub. Tok se proti koncu sesalne 
cevi ustali na tlak, definiran na robnem pogoju, kar velja za vse tri primere. Tudi vektorji 
hitrosti proti izstopu ne kažejo znakov vrtinčenja za točko B. 
 
 
 
Slika 4.24: Tlačne razmere v sesalni cevi za točko B s prikazanimi vektorji hitrosti. 
 
 
 
 
Slika 4.25: Tlačne razmere za gonilnikom za točko B s prikazanimi vektorji hitrosti. 
Tlak 
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Pri točki C se pojavi največji vrtinec, ki ima osno simetrično obliko in se vrti v nasprotni 
smeri gonilnika, kar je jasno razvidno tudi iz trikotnikov hitrosti za točko C. Tukaj ostane 
veliko radialne absolutne hitrosti na izstopu, ki je usmerjena v nasprotno smer vrtenja 
gonilnika. Opisano je razvidno na slikah 4.26 in 4.27. Vrtinec dosega najnižje tlake izmed 
vseh točk in predstavlja dober pogoj za nastanek kavitacije. Zaradi velikega pretočnega 
števila so na dnu sesalnega kolena zelo visoki tlaki, kar lahko povzroči vibracije strukture, 
ki lahko vodijo do nastanka škode. 
 
Kavitacijski vrtinci ne povzročajo erozije, lahko pa generirajo intenzivne nizkofrekvenčne 
tlačne pulzacije, pulzacije moči na gredi in spreminjanje hidrodinamskih pogojev. 
 
 
  
Slika 4.26: Tlačne razmere v sesalni cevi za točko C s prikazanimi vektorji hitrosti. 
 
 
 
Slika 4.27: Tlačne razmere za gonilnikom za točko C s prikazanimi vektorji hitrosti. 
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S prikazom tokovnic v sesalni cevi želimo prikazati, koliko radialne komponente absolutne 
hitrosti se porabi na gonilniku in koliko jo pri posamezni obratovalni točki zapusti sesalno 
cev in predstavlja neizrabljeno energijo. 
 
Za točki A (slika 4.28) in C (slika 4.30) opazimo zelo vrtinčast tok, ki potuje po gonilniku. 
Če pozorno pogledamo vrtinčenje tokovnic, ugotovimo skladnost s smerjo vrtenja prej 
opisanih vrtincev.  
 
Točka B na sliki 4.29 nakazuje zelo malo vrtinčenja v primerjavi z ostalima točkama, kar je 
popolnoma razumljivo zaradi izračunanega izkoristka in obratovanja v območju optimalnih 
pogojev. 
 
 
 
Slika 4.28: Tokovnice v sesalni cevi za obratovalno točko A. 
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Slika 4.29: Tokovnice v sesalni cevi za obratovalno točko B. 
 
 
 
Slika 4.30: Tokovnice v sesalni cevi za obratovalno točko C. 
 
  
Hitrost 
Hitrost 
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5 Zaključki 
Skozi magistrsko nalogo smo zasnovali in podrobneje preučili nov koncept turbine z 
računalniško dinamiko tekočin. Uporabljena metodologija upošteva določene predpostavke 
za ohranjanje zmernih računskih časov. Čez delo so predstavljene vodilne enačbe 
uporabljene predpostavke in rezultati, ki jih pridobimo iz simulacij. Tako pridemo do 
naslednjih zaključkov: 
1) Zasnovali smo nov koncept pretočnega trakta aksialne cevne turbine z diagonalnim 
gonilnikom in zanj izdelali vse 3D komponente. Na podlagi 3D komponent je sledila 
priprava komponent mreže in nastavitev za izvedbo numeričnega izračuna pri različnih 
obratovalnih točkah. 
2) Iz dobljenih rezultatov smo modelirali školjčni diagram nove turbine, ki ponazarja 
območje in karakteristike obratovanja. Zaradi enojne regulacije se lopatice gonilnika ne 
morejo prilagajati spremembam vodnega toka, kot se mu lahko prilagodijo turbine z 
dvojno regulacijo. Posledica tega je manjše področje višjih izkoristkov, kar je zelo 
podobno dogajanju v Francisovih turbinah. 
3) Nov koncept turbine je na podlagi, specifične hitrosti v optimalni točki izkoristka v 
primerjavi s Kaplanovimi turbinami karakteriziran na nižje specifične hitrosti. Nova 
turbina predstavlja odgovor na povpraševanje po turbinah, ki imajo enake prednosti kot 
turbina tipa Saxo pri nižjih specifičnih hitrostih.  
4) Ugotovili smo, da se pri obratovalnih točkah nižjega pretočnega števila lahko razvije 
medlopatični kavitacijski vrtinec. Prav tako je opazen izrazit pojav kavitacije na 
vstopnem robu lopatice gonilnika na sesalni strani. V splošnem pa opažamo enake 
kavitacijske pogoje na novi turbini kot na Francisovih turbinah.  
5) Pridobljeni rezultati prikazujejo nastanek kavitacijskih vrtincev v sesalni cevi, ki 
ohranjajo smer vrtenja gonilnika pri manjših pretočnih številih in se vrtijo v obratni 
smeri gonilnika pri večjih pretočnih številih.  
 
Opravljene numerične simulacije na novo zasnovani turbini omogočajo njeno 
karakterizacijo na podlagi specifične hitrosti in popisa različnih tokovnih režimov ter 
njihovih posebnosti. Tako smo brez izvedbe modelnega testa pridobili novo turbino in 
razumevanje njene uporabnosti ter optimalnega območja delovanja. Izkoristek optimalne 
delovne točke znaša približno 92%, kar potrdi dobro delovanje in koncept nove turbine. 
Zaključki 
70 
Zaradi enojne regulacije in posledično manjšega področja optimalnega izkoristka, je turbina 
primerna za izrabo vodne energije, na lokacijah, kjer bomo večino časa delovali, pri 
konstantnih obratovalnih pogojih. V času, ko se v energetiki in drugod veča poudarek na 
pridobivanju energije iz obnovljivih virov nova turbina predstavlja pomemben korak k 
izkoriščanju do zdaj  neizkoriščene vodne energije. To omogočajo njene prednosti kot na 
primer hitra izgradnja in manjši obseg civilnih del.  
 
 
Predlogi za nadaljnje delo 
Predlog za nadaljnjo delo je vsekakor izvedba tranzientnih numeričnih simulacij za lažjo 
predstavo dinamičnih pojavov. Za tem je smiselna uvedba kavitacijskega modela in tako 
pridobitev rezultatov, ki bodo vključevali pojav kavitacije. S tem se nov tip turbine 
numerično popiše v celoti in se lahko izvede optimizacija predvsem gonilnika in sesalne cevi 
za zmanjšanje pojava kavitacije. Poleg opisanega so opazovani pojavi pri delnih 
obremenitvah, kot kavitacijski vrtinec v sesalni cevi in nestabilen kavitacijski vrtinec med 
lopaticami, pojavi, ki so se šele začeli podrobneje analizirati. Z večjim razumevanjem 
pojavov, lahko bolje prilagodimo geometrijo gonilnika. Primerno je tudi nadaljevanje k 
validaciji numeričnih simulacij s pomočjo modelnega testa.  
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